コウソク ハグルマ ソウチ ノ ドウテキ キョドウ ニ カンスル ケンキュウ by Kubo, Aizoh






Type Thesis or Dissertation
Textversionauthor
Kyoto University
 UNTERSUCHUNGEN  UBER DAS 
 DYNAMISCHE VERHALTEN VON 
HOCHGESCHWINDIGKEITSGETRIEBEN
    VON 
AIZOH KUBO 
(1 9 7 1)

 UNTERSUCHUNGEN  UBER DAS 
 DYNAMISCHE VERHALTEN VON 
HOCHGESCHWINDIGKEITSGETRIEBEN
    VON 
AIZOH KUBO 
(1 9 7 1)

 UNTERSUCHUNGEN  OBER DAS 
DYNAMISCHE VERHALTEN VON 
HOCHGESCHW I NDIGKE ITSGETRIE BE N
Fakult at 
      zur
           Von der 
fiir Maschinenwesen der Kyoto Universitat 
Erlangung des akademischen Grades eines 
 DOKTOR-INGENIEURS 
 genehmigte Dissertation
      Vorgelegt von 
Diplom-Ingenieur Aizoh K U B 0 
          aus Kyoto
1971

 V  o  r  w  o  r  t 
Die vorliegende Dissertation entstand wahrend meiner 
Tatigkeit als wissenschaftlicher Forschungsstudent 
in der Abteilung fur Maschinenwesen der Universitat 
Kyoto. 
Besonders dankbar bin ich Herrn Prof. Dr.-Ing. T. Aida, 
daf ich die Moglichkeit hatte, an seinem Institut zu 
arbeiten. Durch seine wohlwollende Unterssutzung and 
groBzugige Fbrderung konnte ich diese Arbeit durchfuhren. 
Herrn a.o. Prof. Dr.-Ing. S. Sato danke ich sehr fur 
seine wertvollen Anregungen wahrend meiner Arbeit and fur 
die viele mir zu Diskussion zur Verfugung gestellte 
Zeit. 
Meinem Kollegen, Herrn Dipl.-Ing. S. Kiyono, mochte ich 
danken, daB er fur die theoretische Entwicklung and bei 
der Durchfuhrung meiner Untersuchungen hilfreiche Ideen 
beigesteuert hat and bei den schwierigen Froblemen mein 
bester Diskussionspartner war-
Ebenfalls gilt mein Dank allen meinen Mitarbeitern 










 2-2-1. Verlustleistung 
 2-2-2. Verschleiß der zahnrader
3. Theoretische Grundlagen zur Klarung des 
Phnomens der Umfangsschwingungen eines 
Zahnraderpaares








Gleichurgen für die Umfangsschwinrunge 
eines Eahradr derpaares 
Stabilitt der Umfansschwingungen 
eines ZahnrZ.derpaares 
Grundstzliche Eigenschaften der Iasung
der erzwungenen Gleichung für die 
Umfangsschwingungen
Dynamische Belastung eines Zahnrades 
Einführung des Eingriffsstoßes in die 
Berechnung 
Dynamischer Uberdeckungsgrad
4. Uessung der dynamischer Beanspruchung am 
   Zahnfuß




Bei einem fehlerfreien zahn.raderpaar 
Bei einem Zahnräderpaar, dessen Zähne fast 





























Bei einem Zahnraerpaar mit ;_:.Ihnec; von
ungleich verschlissanen Flankenformen
Abnahme der tatsächlichen Eaupteigenfraequenz
durch die Zahnflankenabtrennung
Einfluß der Verschlechterung der
Formgenauigkeit des Zahnrades auf die
dynamische Belastung





Differenz zwischen den Eingriffsteilungen
der Zahnräder des Paares, und




Einfluß des Summenteilungsfehlers auf die
dynamische Belastung im Hochgeschwindigkeits-
betrieb
Der durch die dynamische Flankenkraft
verursachte Anpreßdruck bei Geradverzahnung
Schmiermethode und ihr Einfluß auf die dynamische
Zahnfußbeanspruchung (Dämpfungssteuerunz bei






Einfluß des Dämpfungsfaktors auf die
dynamische Zahnfußbeanspruchung




Einfluß der Schmiermethodeauf die


















-  iii -
Vergleich zwischen den Schmiermethoden 
in Bezug auf den Leistungsverlust
10. Dynamisches Verhalten von Schrägverzahnungen 
   10-1. Methode zur Untersuchung der 
 Umfangsschwingungen bei Schrägverzahnung 
   10-2. Umfangsschwingungen bei Schrägverzahnung 
11. Beispiel eines Zahnbruchs bei einem 




Das Getriebe und die Vorgeschichte zu 
dem Vorfall 
Zustand des gebrochenen Zahnrades 






Stabilit: t der Umfangsschwingungen 
des Zahnräderpaares 
Program für Berechnung der 
Umfangsschwingungen eines 




























e2 od. ~s 
E 
Frew,*(„)
auf die I:ingriffslinie reduzierte "• asse des 
ZahnrAerpaares 
Differenz zwischen dern Drehweg; des Abtriebs-
zahnra.des and dem des 2,ntriebsza.hnrades auf 
der Fin; riffslinie .XL-X2 
Drehweg des Antriebszahnrades auf der 
'?ingriffslinie 
Drehweg des A.btriebszahnrades auf der 
Fingriffslinie 
Zeit 
momentane hage der Beruhrungslinie auf der 
Zal'inflanke 
Zahnfederha.rte eiries Zahnpaares 
Gesamtzahnfederhrte 
erste I\ herung der Gesamtzahnfederhiirte 
durchschnittliche Zahnfederh.irte wa.iirend 
'in .zeleingriff 
durchschnittliche Zahnfederhi-irte w.hrend 
Doppeleingriff 
durchschnittliche Gesamitzahnfederh<<rte 
resamtfehler eines Za,hnepaares 
Differenz zwischen den E;ingriffsteilungen 
des .A.ntriebs- und des Abtriebszahnrades 
(am anlaufenden Doppeleingriff) 
Eingriffsteilungsfehler 
Summe der Eingriffsteilungsfehler 
durch Fehler des Zahnrades erzwungene Kraft, 
d.i. St5rfunktion der Umfangsschwingungen
 fb 
A 

















- v - 
Frequenz der Strfunktion der vmfangs-
schwingungen 




auf das Zahnrad einwirkende statische 
Kraft M,/r3 
auf das Zahnrad einwirkende dynamische 
Gesamtkraft 
auf eine Zahnflanke einwirkende dynamische 
Kraft 
Verteilung der Flankenkraft ttber die 
BerUhrungslinie 
Drehmoment 
Radius des Grundkreises 
Walzkreis-Radius 
Kopfkreis-Radius 
Zahnezahl des Ritzels 
Zahnezahl des Rades 
Zahnbreite 
ringriffswinke1 
Tingriffswinkel am Kopfkreis 
Schragungswinke1 
Bestimmte Stelle auf der BerUhrungslinie 
Stelle am ZahnfuS, in bestimmter } ntfernung 



















UmfangsgeFenwind i LLeit 
Tr. e1Lzah 1. t /min 
ycrirel._ie 1.i;:enfrec,uenz der 1Tmfani7sschwingungen 
des Lahnr_iderpaars 
tatsc}i1 iche - igeni•recjuenz d.h. Resonanzfrequenz 
'ir;"rifffrequenz n-Z/60 
Yinflu-Foeffizient fiir Zahnfu'beanspruchung, 
definiert ads (Z.ahnfuTbearspruchung):(Flanken-
kraft) (siehe `chri1ttum (27-28)) 
}•influ-hoeffi2,ient fi r ZahnfuTheanspruchung 
bei °.chr,r:.gverzahnung 
7eitdauer des rinzeleir_griffs 
Zeitdauer des Doppeleint°riffs 
Firgriffsumiaufzeit 1/f; 
T mdrehungszeit eines Za1 nrades 
:erUhrun:: szeit eines Zahnes 
dynamische Za nfuPbeanspru.chund an einem Zahn 
statischer H5chstwert der Zalinfu[Tbeanspruchung 
an einem Sahn 
Flankenanprefidruck 
Dau'rfestigkeitsgrenze der Zahnfu1Tfestigkeit 
theoretischer oder geometrischer LTberdeckungs-
grad (Frofiluberdeckungsgrad) 

















Zahn i oder j 
Zahnepaar (A) 




am anlaufenden Doppeleingriff 
am auslaufenden Doppeleingriff
A n m e r k u n g
In dieser Abhandlung werden die Umfangsschwingungen 
dahin definiert, daB zwischen dem Drehweg des Abtriebs-
zahnrades and dem des Antriebszahnrades auf der 
Eingriffslinie eine Differenz besteht.
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1. Finleitung
Im modernen Getriebebau wird in zunehmendem T^af3 ein 
Betrieb bei sehr hohen Geschwindigkeiten gefordert, 
damit die Getriebe trotz hoher Ubertragungsleistung klein 
gehalten, and Gas- oder Dampfturbinen al: 'ntrieb fur 
Yaschinen welter verwendet werden k^nnen. dc-n 1.ntwurf 
und die Herstellung von F,ochgeschwindigkeitsgetrieben 
mUssen das Laufverhalten der Getriebe, besonders ihr 
F'chs..:ingungsverhalten im Betrieb, and die dynar.'ische 
Belastung am Zahnrad bekannt sein.
Theoretische and experimentelle Untersuchungen Uber die 
Umfangsschwingungen von Zahnr ;.derpaaren als Hauptursache 
fur die dynamische Belastung, die die Zahne zu tragen 
haben, and die entstehenden Geriusche, sind unter normalen 
Geschwindigkeitsbedingungen bereits sehr viele gemacht 
worden (1-15). In neuerer Zeit sind eingehende theoretische 
Betrachtungen Uber die Umfangsschwingungen nach Unter-
suchungen Uber die Ger uschabstrahlung von Zahnradgetrieben 
verffentlicht worden (18-26). Aber Uber Hochgeschwindig-
keitsgetriebe liegen bis jetzt sehr wenige Untersuchungen 
vor- Besonders die Untersuchungen Uber die d:narr:ische 
Belastung an den Zahnen der Getriebe auf dem Gebiet 
sehr hoher Geschwindigkeiten, sind noch nicht experimentell 
bestatigt. Die bisherigen experimentellen Untersuchungen 
bei sogenanten Hochgeschwindigkeitsgetrieben Uber die 
dynamische Belastung sind bei Geschwindigkeiten von bis 
zu 14300 U/min (Umfangsgeschwindigkeit auf dem Wilzkreis= 
101 m/sek) durchgefUhrt worden (17) . Doch sind die Messung,s-
ergebnisse ungenUgend and die Daten der PrUfzahnrader and des 
PrUfstandes and sonstige Betriebs-r;t dingur_gen sind dabei 
kaum berucksichtigt worden. Deshalb mUssen die Unter-
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suchungen als mangelhaft hezeichnet werden . Auch 
theoretische Untersuchungen sind angestellt worden . 
Fast alle "rgehnisse derselben zeigcn,3ar3 be 3etrieb 
oberhalb der Hauptresonanzgeschwindigkeit des Zahnrader-
paar-Systems die Umfangsschwingungen :,it zune nender 
^eschwindigkeit geringer werden. Viele der theoretischen 
Untersuchungen sind aber unter der Voraussetzung durchgefuhrt 
warden, daB die an ,den ?a:r nflanken wirkende F:raft bei 
jedem Zahn ganz gleich ist, d.h. bei Einfuhrung von Zahn-
fehlern in die Untersuchung wurden diese fUr jeden Zahn 
ale ganz gleich angenomiren. Fs ist also problernalisch, 
diese L'rgebnissc; ohne genugende experimentelle Bestatigung 
beim Entwurf eines Zahnr ,derpaares fUr sehr hohe Geschwin-
digkeit zu verwerten, besond.ers wenn jeder Zahn verschiedene 
Zahnfehler aufweist.
lm vorliegendem Fall wurde ein :Iochgeschwindigkeits-
Zahnradprufstand entworfen, der bis zu 32000 U/rnin 
(Umfangsgeschwindigkeit auf dem W .lzkreis des Prtif-
zahnrades=167 m/sek) betrieben werden konnte , and mit diesem 
wurde das d7namische Verhalten von Hochgeschwindigkeits -
getrieben untersucht, and danehen wurden theoretische 
Untersuchungen Uber die Umfangsschwingungen von Zahn-
raderpaaren durchgefuhrt. Das Ziel der Untersuchungen 
war es, durch i`!essungen der dynarnischen Beanspruchung 
am Zahnfu3 and des Laufv.:rhaltens der. Zahnradgetriebe 
im Hochgeschwindi€;keitsbereich , sowie durch theoretische 
Untersuchungen Uber die Umfangsschwingungen der Zahn-
raderpaare, das dynamische Verhalten der Hochgeschwin-
digkeitsgetriebe zu klar .en and Grundlagen fUr den Bau 
von Lochgeschwindigkeitsgetrieben zu schaffen .
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2. PrUfstand
2-1. Konstruktion
Bild 1 zeigt das Schema des Hochgeschwindigkeits-Zahnrad-
prufstandes, der zum Nessen des Verhaltens der Zahnrader-
paare im Hochgeschwindigkeitsbetrieb verwendet wurde. 
Der Antrieb des Prufstandes erfolgte durch Wechselstrom-
motor M (22kw-6p), and mittels V-Riemen V and zweistufigem 
Zahnradgetriebe A wurde die Antriebsgeschwindigkeit ca. 
25,8 mal verstarkt. Die Drehzahl konnte zwischen 2780-
11200 and 8200-32000 U/min durchlaufend variiert werden.
M_J
M Wechselstrommotor 
P  Pulverkupplung 
B  Beier   Vanator 
V V- Riemenverstarker(1.97ma1) 







Bild I. Schematische Darstellung des 
digkeits- Zahnradpriffstandes
Hochgeschwin-
Bild 2 zeigt den Plan des Priifstandes. Der PrUfstand 
vom Leistungskreisumlauf-(power circulating)-Typ and 
Belastung wurde durch Verspannen der zahnradformigen
war 
die















Bild 2. Plan des Hauptteils des PrUfstandes
Kupplung D erzeugt (maximales Drehmoment=3000 kp•cm). 
Der Achsabstand war 100,145 cm. Die Zahnrader des zwei-
stufigen Zahnradgetriebes A and des TJbertragungsgetriebes E 
wiesen einsatzgehartete, geschliffene Schragverzahnung 
auf. Die Fertigungsgenauigkeit der Zahnrader,mit Ausnahme 
des Hades der ersten Stufe des zweistufigen Zahnradgetriebes 
A, betrug JIS 0 Grad. Alle Lager, die im PrUfstand ver-
wendet wurden, waren Walzlager wie bei Gasturbinen. 
Bild 3 zeigt die Schmierung. Der Typ der Schmierungssystem 
war DUsenschmierung, and die Schmierstoffmenge war 35 1/min. 
Die beiden Kupplungen D,C auf den Torsionswellen wirkten 
als Schwungrader and somit als Glattungsdrosseln fiir. die 
Ubertragungsgetriebe. Der Aufbau des PrUfstandes ist in 
Bild 4 gezeigt.
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(b)  Oleinspritzrichtung zu den Zahnradern
Bild 3. Schmierung
 n  -
 Bild 4. PrUfstand, Schleifring und dessen Lagerung
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2-2. Betriebseigenschaften 
2-2-1. Verlustleistung  
Bilder 5,6,7 zeigen die erforderlichen Stromstarken fur 
den Antriebsmotor bei einer Spannung von 220 Volt zur 
Angabe der Verlustleistung des PrUfstandes. Man kann 
fur die Verlustleistung drei Ursachen verantwortlich machen: 
1) Verlustleistung durch Reibung der Zahnflanken and der 
Lager; dieser Anteil an der Verlustleistung andert sich 
je nach der Ubertragungsleistung. 
2) Verlustleistung durch Umwirbelung (churning) and 
Fltissigkeitsreibung des Schmierstoffes; dieser Anteil 
an der Verlustleistung wird in groBem MaB durch die Ol-
zahigkeit, Schmierungsart and Drehzahl beeinfluBt. 
3) Verlustleistung durch Luftreibung; dieser Anteil an 
der Verlustleistung wird durch die Anzahl and die Abmes-
sungen der Drehkorper and das spezifische Gewicht der 















          getriebe
0 10000 20000 30000 U/min
Drehzahl
Bild 5. Einfluf3 der Oltemperatur auf die Verlust-
        leistung and durch Uberfliissiges 01 verur-
        sachte Leistungsverlust im Frizfstand
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Bild 5 zeigt die Anderung der Verlustleistung des PeUf-
standes, einmal mit Anderung der Olzahigkeit die 
Oltemperaturnderungen begleitet, and auBerdem beim 
Abstellen der Olzufuhrung. Die Messung brachte folgendes 
Ergebnis: Nach dem Abstellen der Olzufuhrung ver-
ringerte sich mit dem Schwacherwerden der 01wirbel in 
den Lagern and zwischen den Zahnradern kurzzeitig die 
Stromstarke fur den Antriebstotor, and als die metallische 
Beruhrung in den Lagern oder zwischen den Zahnradern ein-
setzte, stieg sie wieder an. Und der Minimalwert nach 
dem Abstellen der Olzufiihrung wurde als die erforderliche 
Stromstarke fur olumwirbelungsfreien Betrieb angenommen. 
Damit wurde die Differenz zwischen der Kurve fur olungs-
freien Betrieb and den beiden anderen Kurven als durch 
die Olumwirbelung verursachte Verlustleistung ermittelt. 
Bei dieser Messung war das PrUfgetriebe nicht mit ein-
bezogen. Man sieht, daB die Verlustleistung nach einem 
Exponentialgesetz in Abhangigkeit von der Geschwindigkeit 
steigt, and bei 1Hochgeschwindigkeitsbetrieb die Anderung 
der Olzahigkeit mit der Temperatur auf die Verlustleistung 
der Getriebe einen sehr starken Einflui ausUbt, and der 
Oiumwir.belungsverlust ebenfalls sehr groB ist. 
Bild 6 zeigt die Anderung der Verlustleistung bei 
Vergrofierung der Durchmesser der Schwungrader(Kupplungen) 
von 704.mm auf 150*mm. Bei dieser P'essun.;^; wurde das 
Prufgetriebe (Modul m =4 mm, Zahnezahl Zi/Zs=23/23, 
SchrLgungswinkel /30=23,074°, Zahnbreite b=40,0 mm) mit 
einsatzgehrteten, geschliffenen Zahnen and einer 
Qualita.t von JIS 0 Grad mit einbezogen. Das Getriebe 
lief im Leerlauf. Aus diesem Bild kann man ersehen, daB 
der Durchmesser des Schwungrades auch einen sehr groBen 
Einflu3 auf die Verlustleistung hat . Je hoher die 
Laufgeschwindigkeit wird, desto welter ist der Abstand 
der beiden Verlustleistun .gsgroBen. Als Beweis fur

















Bild 6. Einflui3 der Anzahl and der Durchmesser 
Drehkorper auf die Verlustleistung des 
         standes
der 
PrUf-
den starken Leistungsverlust durch die Schwungrader 
wurde gefunden, da9 bei Hochgeschwindigkeitsbetrieb 
bei 150#mm -Schwungradern die groBte Erwarmung 
an der Peripherie der Schwungrader auftritt, y_icht aber 
in den lagern oder Zahnrdern. Aus den Kurven in Bild 5 
and 6 ersieht man, welche Antriebsleistung notwendig 
ist, um ein PrUfzahnrL'derpaar and zwei Kupplungen unter 
Hochgeschwindigkeit zu treiben. Im Falle des Antriebs-
motors von 22 kw fiel also, durch die Vermehrung der 
Drehkorper, die maximale Drehzahl des PrUfstandes von 
32000 U/min auf 24000 U/min. 
Bild 7 zeigt den EinfluB des Kreisumlaufdrehmomentes 
des PrUfstandes auf die Verlustleistung. Wenn dieses 




















0 10000 20000 30000  U/min
Drehzahl
Bild 7. Einflul3 der Kreisumlaufleistung auf die 
        Verlustleistung des PrUfstandes
Diese Verlustleistungssteigerung verlauft fast linear mit der 
ZJbertragungsbelastung, d.h. die aus der Ubertragungs-
belastung resultierende Verlustleistung eines Zahnrader-
paares wird bei ziemlich hoher Geschwindigkeit im Vergleich 
zum Olumwirbelungsverlust and Luftreibungsverlust sehr gering. 
Nach den Bildern 5,6,7 kann man im allgemeinen die Ergeb-
nisse ftir den Leistungsverlust eines Hochgeschwindigkeits-
getriebes wie folgt zusammenfassen: 
1) Bei Hochgeschwindigkeitsgetrieben kann eine starke 
  Verminderung des Wirkungsgrades der Leistungsubertragung 
  auftreten, da die Verlustleistung nach einem Exponential-
  gesetz in Abhangigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit 
  zunimmt. 
2) Verwendung von Olen geringer Zahigkeit verringert die
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  Verlustleistung. 
3) Durch  eine Zunahme der Anzahl der Drehkorper and durch 
  eine Vergrosserung der Drehkorperdurchmesser, steigt die 
  Verlustleistung stark an. 
4) Bei Hochgeschwindigkeitsbetrieb kann die Verlust-
  leistung durch die Ubertragungsbelastung, im Vergleich 
zum Olumwirbelungsverlust and Luftreibungsverlust, verhalt-
  nismaBig klein gehalten werden.
2-2-2. VerschleiB der Zahnrader** 
Da bei Hochgeschwindigkeitsgetrieben die Lastwechselzahl 
fizr einen Zahn jeweils kurzzeitig sehr groB wird, and 
eine vollkommene Schmierung der Zahnrader nicht leicht 
zu erzielen ist, bildet der VerschleiB der Zahnrader oft 
ein groBes Problem. Die Untersuchungen ergaben, je nach 
                                                   Olsorte der
 Tafel 1 Daten der VersuchszahnraderZahnverschlei 
                                                 stark diffe-
                               Versuchsrad 
   BezeichnungRad Ritzel rierte, was 
Zahnezahl25 25 zu groBen 
Modulmm 4 4 Unterschieden 
 Eingriffswinkel Grad 20° 20° in der dyna-
                         Normalverzahnung mischen 
 Teilkreis-Dmr. mm 100 100 Belastung 
 Kopfkreis-Dmr. mm 108 108 der Zahnrader 
 Zahnbreitemm 15 15 and in den 
Normalflankenspiel mm0,1Schwingungen 
 WerkstoffSNCM 22der Getriebe 
  Ie17~~+mo1~ol~~nrl~iincr cin~otn(roYi~r+o~- fiihrte.
rsuchsrad
 zeichnung Rad itzel
hnezahl 25
odul mm
ingriffswinkel rad ° °
rmalverzahnung
ilkreis-Dmr. m 0 0






Harte an der Zahnflanke Hn 59-62
**Es gibt bereits 
 and Fressung bei











                                Tafel 1 zeigt 
 Abme  s  sungen  , 
Warmebehand7.ung, 
Lastwechselde s 
 100000i_ a r t e us. 




      ^ 75000unter don Betriebs- 
                                bedingungen, nach Bild 
  ^33000 
 maldabei wurde der. Priif- 
4-- 5min--~-5min —5Istand von 2780 auf 100( 
Betriebszeit U/min fortlaufend hoch• 
                                   gezogen, dann, nach 
_ Betriebsbedingung einer UntE:rbrect:ung 
fiir die Messung (der Bayer-Variator, 
 (einmaliger Betrieb) im Bild 1
, erlaubte                                 B 
keine direkte Durch-
                               schaltung), von 8200
U/min weiter durchgeschaltet. Das PrUfgetriebe 
pro Nessung 100000 bis 110000 Mal gedreht. 
N.rten des FlankenverschleiBes, die wahrend der 
ung auftraten, waren wie folgt:
 Bild 8.
auf 20000 / in iter rchgeschaltet. s ±'rUt triebe 
hat sich ro ssung 00  is 00  Na1 dreht. 
Die drei rten s l nkenverschleiB s, i  hrend r 
Untersuchung ftraten, ren ie lgt: 
1) NormalverschleiB 
N ormalverschlei0 bedeutet einen gewissen Flankenzustand 
nach einer bestimmten Betriebszeit. Bild 9 zeigt das 
Aussehen der Zahnflanken and die :inderung der Flankenformen 
nach 6maligem Betrieb, d.h. 1 Na1 unter 1500 kp•cm, 4 Mal 
unter 1100 kp-cm, 1 Pal unter 700 kp cm. Der Schmierstoff 
war Turbinenel `150 bei 28-32°C. Each Beendigung des 
Versuches konnte man fast Uber die ganzen Flanken Schleif-
spuren beobachten, deshalb wurde der Schrierzustand als 
sehr gut betrachtet. Ater die Flanken waren auferhalb 
des Nahbereiches des ldalzpunktes etwas verschlissen (1-4Am) 
and entlang der BerUhrungslinie am Eingriffsbeginn, namlich
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am  ?ahnfuf des . ntriebszahnrades, sah man eine klare 
Schramme. Der Durchschnittsradius der Zahnkopfkante 
des _'Obtriebszahnrades hatte sick von 0,4 mm auf 0,7 mm 
ge< nder•t. r`,m Zahnfuf?: des Abtriebszahnr.ades wurde auch 
eine -chramme ermittelt, aber sie war um einit;es schwr;.ciier 
als die beim ,';.ntriebszahnrad. Daraus war ersichtlich, 
da3 am sog. ?' ingriff der Z annkopfkante, besonders am 
"ingriffsbe;inn





  vor dem Betrieb
Antriebszahn
I
     AbtriebszahnI 
       nach dem Betrieb 
 Flankenformdnderung
Bild 9. Flankenzustand bei Normalverschlei3
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2) Starker  VerschleiB (wenn immer dieselben Z hne 
    miteinander in Fingriff kamen.) 
Bild 10 zeigt das Aussehen der Zahnflanken and die Anderung 
der Fl .ankenformen nach einmaligem 3etrieb unter 700 kp•cm 
nachfolgendem einmaligem Betrieb unter 1100 kp.cm, mit 
Turbinen1 #90 als Schmierstoff. Die Schmierunc sart war 
gleich wie in Fall 1), aber mit iurbinen1 #90 verschlissen 
sich die Zuhne an den Flanken au!?erhaib des Nahbereichs 
des Walzpunktee bereits nach kurzem 'betrieb auBerordentlich. 
In dem Fall, wo sich immer die gleichen Zahnflanken 
beruhrten (d.h. bei L?bersetzung 1,0) , hat sich der \JerschleiB 
an jeder Lahnflanke fast gleichartig entwickelt. Destialb 
haben alle verschlissenen Zahne fast dieselbe Zahnform. 
Das Aussehen der verschlissenen Flanken deutet nicht unbedingt 
auf Fressung hin. Tatsi,lchlich aber scheint der VerschleiB 




 Bild 10. Flankenzustand bei 
    starkem Verschlei1
     AbtriebszahnIO 
         vor dem Betrieb 
Antriebszahn /1
][CD 
     Abtriebszahn 
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 Starker Verschleir3 (wenn nicht 











immer dieselben Zahne 
Die Rader des verschlis-
 senen Zahnraderpaares, 
 deren Flankenformen in 
Bild 10 gezeigt werden, 
wurden nunmehr so ange-
ordnet, daR andere ZLIhne 
 in z in,.;riff kamen. 
Jetzt nahmen die Zahne, 
die vorher fast die 
gleiche Flankenform 
aufwiesen, nach ein-
maligem Betrieb unter 
700 kp.cm and einmaligem 
Betrieb unter 1100 kp•cm, 
mit Turbinenol #90, 
verschiedene Flanken-
formen an, Bild 11.




3. Theoretische  Grundlagen zur K lr.run des FhTomens der
Umfan s s chwing°unp•en eines Zahnrader aares
3-1. 
3-1-1.
Theoretische Untersuchun en Uber die Umfantss:: chwingunger
G1eichungen fizr die Umfan sschwin ;ungen eines
Zahnr.derpaares  
Uber die Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares liegen 
bereits zahlreiche Untersuc}ungen vor, siehe (8),(9),(1O). 
Unter Vernachl<i.1igung der Torsions- and Biegungefederharte 
der Achse, bekommt man fo1 ende Gleichungen: 
                                                                **
m.1+1)( t,x e,:,)z+k(t,x,e,:,).x=W+F(ea),k(i)) 
        ohne Flankenabtrennung(1) 
mX=W 
wzhrend der Flankenabtrennung 
dabei wird die Dampfung D(. , x, e(;,) in erster PTaherung als 
25^rn Act,x,e,:o angenommen. Wahren.d sich das Zahnepaar 
(i) im Eingriff befindet, ist der zeitliche Verlauf der 
^esamtzahnfederhjrte ft( z,x,e(„)and der durch die Fehler 









R(1-,) + el)' 41;) 
e(J)'Az0) 
eCl)'~r1) + erJr,) ,J4,)
 (fur das Zahnepaar (i)) 
wahrend des anlaufenden 
Doppeleingriffes 
wahrend des Einzeleingriffe 
wahrend des auslaufenden 
Doppeleingriffes
wahrend des anlaufenden 
Doppeleingriffes 
wahrend des Einzeleingriffe 
wahrend des auslaufenden 
Doppeleingriffes
**Buchstabenbezeichnungen
, sihe Seite iv, v
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Wenn die Zahnfehler  bei jedem Zahn verschieden sind, wachst 
(1) im allgemeinen mit dem Fortlaufen des Eingriffes von 
1 bis auf das kleinste gemeinsame Vielfache der Zahnezahl 
von Rad and Ritzel, dann fallt es zuriick auf 1 and wachst 
erneut an, usw. Der Zeitpunkt, zu dem der Eingriff vom 
Doppel- zum Einzeleingriff oder vom Einzel- zum Doppel-
eingriff Ubergeht, wird in starkem Mal3 durch die Zahnfehler 
and die Zahnverformungen beeinflu8t. Bild 12 zeigt den 
Zeitpunkt des Ubergangs in seiner Beziehung zum Zahnfehler 
and X . Der Zeitpunkt liegt da, wo die Hohe der Kurve 
von :K mit der Hohe der Kurve des angenommenen,durch die 
Zahnverformung entstandenen,Zahnkopffehlers tibereinstimmt. 
                            angenommener Zahnkopffehler 
                           (durch Zahnverformung) 
N A 
       b 
    ~a
     r
                                   i
                 X.. xs,









i Eingirff der Z
ahnkopfkante
kein Eingriff der Zahnkopf-
kante wegen des  Fehlers 
des Zahnepaares (i —1 )
geometrischer Bereich 
des Doppeleingriffs**
                   Zeit 
** ,geometrisch' bedeutet hier, daf3 
                      Zahnverformungen and Fehler nicht
                      berucksichtigt werden. 
12. Beziehung zwischen dem Anfang bezw. Ende 
    des Doppeleingriffes and dem Zahnfehler 
and X
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Der Zeitraum zwischen dem  tatsachlichen Anfang (oder SchluB) 
des Doppeleingriffes and dem geometrischen Anfang (oder 
SchluB) des Doppeleingriffes entspricht der Eingriffszeit de/ 
Zahnkopfkante. In allgemeinen ist die Bedingung fur die 
Beriihrung des Zahnepaars (i ) 
X > Gc.,(2)
-3-1-2. Stabilitat der Umfangsschwingungen  
Der zeitliche Verlauf von A«,x, e„.) , in erster Ydherung, 
ist in Bild 13 gezeigt, als eine Rechteckfunktion mit 
der _'eriode Tz . Also stimmt die homogene Gleichung der 
Gleichung (1) , 4 A(1).X = 0 
mit der vom Hill_-i ei!?,nerschen Typ fUr heteroparametrisch 
erregte Schwingungen iberein, and es ist bekannt, daB 
die UnstabilitU.tsbereiche der Gleichung (der divergente 
Bereich) um die Funkte f/'fe =1, 1/2, 1/3, liegen, wenn 
der. Dampfungsfaktor 5 der Gleichung genizgend klein ist, 
dabei ist f die Frequenz von k«) and fe ist die Eigen-
frequenz der homogAnen Gleichung. Der Dampfungsfaktor 
wurde durch den zeitlicher Verlauf der gemessenen 
                                        Beschleunigung der 
t(tWUmfangss chwingungen 
                                          des Zahnraderpaares 
                                     BreiStahmittelt,Bud1er- 
                                                                        4. 
 K~~e1
1~11lzahnrd 
   -




13. Erste Naherung des 







schmierum,r liegt er 
um 0,07- Bild 15 
zeigt das berechnete-
Schema fUr die Sta-
bilit:it der Umfangs-
- 19 -
schwingungen des  Zahnraderpaar-Systems. Die Berechnung 
wurde fur .5 =0 and fur j =0,07 durchgefi hrt, siehe 
Anlage I. Auf der Abszisse ist das Quadrat des Verh.lt-
nisses zwischen der nominellen Eigenfrequenz der 
Gleichung (1) and der Eingriffsfrequenz fZ aufgetragen. 
Die n.ominelle Eigenfrequenz der Gleichung (1) ist die 
Eingenfrequenz von m•z + 23 Jm• fR(x,x,ew) X + Act,x,ea,)•X= 0 , 
wobei das Zeichen " " einen zeitlichen Durchschnitts-
wert darstellt. Die Ordinate gibt (fe/fz)? (K«- Kt)/ {'( 
wieder, wobei k : durchschnittliche Zahnfederharte im 
Doppeleingriff, KL : durchschnittliche Zahnfederhirte im 
Einzeleingriff, {.( : durchschnittliche Gesamtzahnfederharte: 
ZJ, a(x,x,ef,)•d.t ungefahr (2- E).Ki + (E -/)•kj 
Bei Steigerung der Betriebsgeschwindigkeit der Zahnr.der 
bewegt sich ein auf der vom Nullpunkt abgehenden Linie 
angenommener ?unkt dem Nullpunkt zu. Der Nullpunkt 
entspricht einer Betriebsgeschwindigkeit unendlich. Die 
Steigung der Linie ist (/4<t - Kt)/ Kand bei normaler 
Geradverzahnung liegt sie zwischen 0,4 and 0,6 (Sie wird 
geringer mit zunehmendem Uberdeckungsgrad.). Bei 
Schragverzahnung ist sie noch geringer. Aus dem Bild 
ersieht man, dafi die Linie den Unstabilittsbereich bei 
S =0,07 nicht erreicht, d.h. die homogene Gleichung 
m-X+23J7n cx,x,e0,&-X + cr,x,er,)= 0 wird fUr alle 
Betriebsgeschwindigkeiten zu Null. Und bei konstanter 
Betriebsgeschwindigkeit erscheinen die Umfangsschwingungen 
des Zahnraderpaares in einer partikularen Losung der 
inhomogenen Gleichung (1), wobei die Lesung auch bei 
Dauerzustand nicht verschwindet and nicht durch die 
























 Unstabilitatsbereich [ 
//:bei =0.07V 
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Bild 15. Stabilitatsbereich 
    des Zahnraderpaares
der Umfangsschwingungen 
  (fUr E =1,7)
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3-1-3.  Grundsatzliche Eigenschaften der Losung der
erzwunzenen Gleichung fUr die Umfangsschwingungen
Urn den EinfluB der Frequenzkomponenten der Gesamtzahn-
federharte (t,x,e,;,) in ihrem zeitlichen Verlauf auf die 
Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares zu klaren, 
wurde der Vorgang unter Verwendung der Mathieuschen 
Gleichung unter Einbeziehung eines Dampfungsgliedes 
in x+ 2 3•J)n•K• C l+ stn 2 ii.f ) X
 KC/ X= (3)
untersucht. Bild 16 gibt das Ergebnis. Die Ordinate 
zeigt das Verhaltnis zwischen X and dem X - w/(K•(1-a)) bei 
Wechselfrequenz f=0 der Federharte. Die Abszisse zeigt 
die Wechselfrequenz der Federharte, im Zusammenwirken 
mit der Eigenfrequenz fe= K r /21L der Gleichung (3), 
als dimensionslose Grdf3e. Aus dem Bild ersieht man, 
daB die Losung der Gleichung (3) bei dem verhaltnismaBig 
groBen Dannpfungsfaktor .5=0,07, wie er den Umfangsschwin-
gungen eines Zahnraderpaares aus Stahl entspricht, keine 
klare Spitze um f /fe=1/2, 1/3, aufweist. Und ein 
Resonanzzustand ist nur um f / fe =1 zu beobachten. Bei 
den Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares wird die 
Zahnfederharte im Augenblick der Zahnflankenabtrennung, 
bei X < 0, zu Null. Wenn wahrend des Zeitraums X <0 die 
Bedingung , K =0 in die Gleichung eingefiihrt wiirde, wiese











,  .  ,  I ,,,I,,,,I .  
0.5 1.02D 3.0
 Bild 16. Empfindlichkeitskurve der Matieuschen 
        mit Dampfungsglied ( 5 =0,07)
Gleichung
die Losung auch nur einen Resonanzpunkt auf, and zwar 
etwas vor der Stelle von 2.it.c/K/m= I .Damit 
ist erwiesen, daB der Resonanzzustand der Umfangsschwin-
gungen eines Zahnraderpaares, bedingt durch den zeitlichen 
Wechsel der Zahnfederharte 1Ct,x,eth) , nur da auftritt, 
wo eine groBe Frequenzkomponente von /$(2,X, ec;,) mit 
der Eigenfrequenz der Umfangsschwingungen iibereinstimmt. 
Bild 17 zeigt ein Rechenbeispiel, wie die Frequenzkompo-
nente der durch Zahnradfehler erzwungenen Stdrfunktion 
F(ew,&,;,) die Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares 
beeinfluBt. Bei der Berechnung wurde die Gleichung
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7n z+2•3m.  (i)  X + P (t)-X= W+A•sLn.,z.7t.fb•% 
                          ohne Flankenabtrennung
hZ.X= W+A•SLn•2.%•fb•Xwahrend der Flankenabtrennung 
angewendet, wobei A•sin•2it fbZ eine Frequenzkomponente 
von Fce,;,,,;,) darstellt, and es wurde der zeitliche Verlauf 
der Zahnfederhrte &(t) wie in Bild 13 angenommen.Bild 18 
zeigt das Schema des Berechnungsschaltbildes des Analog-
Computers and das hier verwendete Prinzip zur Erzeugung 
der Rechteckfunktion. Wenn die Zahnflankenabtrennung 
berucksichtigt wird, weist die heteroparametrisch erregte 
Gleichung fur die Umfangsschwingungen eines Zahnrder-
paares nur einen Resonanzpunkt auf, wie bei erzwungenen 
Schwingungen mit konstanter Federhiaxte. Der Resonanzpunkt 
der Umfangsschwingungen mit der erzwungenen Komponente 









 A/W=  0.5 
fs/fe=1.79
0.5 1.0 2A 3.0 
 fe/fe
Bild 17. EinfluB der Frequenzkomponenten der durch 
         die Zahnradfehler erzwungenen Kraft F(ea)A0 
auf die Umfangsschwingungen eines Zahnrader-
         paares





    des Analog-Computer
Schritt-
    schaitmotor 
     Antriebs-
      elemente 
   Strom schritt-





Schema der Erzeugung der 
Rechteckfunktion:  perio-
disches Absperrelement 
fi r den Strom
Bild 18. Berechnungsmethode der Umfangsschwingungen 
         eines Zahnraderpaares mit Analog-Computer
mit einer Xnderung der Werte von fz / fe and A ON 
weitgehend andern. Wenn Ubrigens die Berechnung ohne 
BerUcksichtigun_g der Zahnflankenabtrennung durchgefUhrt 
wird, tritt auch bei verhaltnismaBig gro ern D.mpfungs-                                                1.
faktor eine weitere starke Spitze um=iauf. 
Aber diese Resonanz hat keine Beziehung zu den Umfangs-
schwingungen des Zahnraderpaares, da in der Praxis bei 
dem Zahnraderpaar eine Flankenabtrenn.ung mglich ist. 
Damit war es augenscheinlich, daR ein Resonanzzustand 
der Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares, erzwungen 
durch die St rfunktion FRea *r;,) , nur auftritt, wo eine 
Frequenzkomponente von F(et, &r;,) mit der Eigenfrequenz 
der Umfangsschwingungen ubereinstirr.mt and stark genug ist. 
Dieses Ergebnis zeirt auch, daJ der Einflu1 der Drehmoment-
anderungen auf die Umfangsschwingungen eines 'Zahnraderpaares
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leicht zu ermitteln  ist, so lange die Frequenz der Dreh-
momentanderungen kleiner ist als etwa die Halfte der 
nominellen Eigenfrequenz fe . Deshalb kann bei der 
Errechnung der Umfangsschwingungen oder der dynamischen 
Belastung das sich langsam andernde Drehmoment wie eine 
Konstante von der GrSi3e des Drehmoments im Augenblick 
der Berechnung behandelt werden. 
Um die nachfolgende Erklarung zu vereinfachen, setzt man 
nun voraus, daB wahrend des Betriebs keine Zahnflanken-
abtrennung stattfindet. Die Gleichung (1) hat zwei Glieder 
fe(t,X, er4,) and F(er1,, &r:,) , die die Umfangsschwingungen 
der Zahnraderpaare verursachen. Der zeitliche Verlauf 
der Gesamtzahnfederharte k(*,x,er„) and des erzwungenen 
Gliedes F(eri,,, a)) haben im allgemeinen eine Periode gemal3 
dem kleinsten gemeinsamen Vielfachen der Zahnezahl von 
Rad and Ritzel. Bei einem Zahnraderpaar, dessen Zahnepaare 
nach je aufeinanderfolgenden Eingriffen die gleichen 
Fehler aufweisen, haben 4(t,X,ern) and F(ert,,-t(v) einen 
zeitlichen Verlauf mit einer Periode von P/ fZ . Deshalb 
sind die Frequenzen, die Ic(t,x,ec;,) and Fcer;,,kr;,) aufbauen 
konnen,    ~.Tzpfj3f .. . 
Wenn die Betriebsgeschwindigkeit des Zahnraderpaares, d.h. 
die Eingriffsfrequenz •ff auf fi •fe /m, (m=1,2,3,•..) anwachst, 
also n • Z _ 
60  m •fe 
kann das Zahnraderpaar seinen Resonanzzustand erreichen, 
denn k(;t,x,er;,) oder F(ecl,,e,,,) enthalten Komponenten der gleichen 
Frequenz {e . Wenn bei dieser Betriebsgeschwindigkeit der 
zeitliche Verlauf der Gesamtzahnfederharte k(t,X,era) and 
der erzwungenen Funktion F(er:),Acb) in eine Fouriersche Reihe 
entwickelt wird, werden die Frequenzkomponenten von A(t ,x,e,,,) 
oder F(ee,,4„„) ausgedrizckt durch 5if•2ri fe t and co5•zTi•fe•t  Und die 
Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares fallen bei dieser
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 Frequenzkomponenten in Resonanz. 
 Bei Betrieb mit einer Geschwindigkeit oberhalb des Haupt-
resonanzpunktes, d.h. fz > -re oder n•Z/60 > fe , treten 
 je nach der Art der Zahnfehler folgende Resonanzzustande 
 auf: 
Bei einem fehlerfreien Zahnraderpaar oder bei einem 
Zahnraderpaar, dessen Zahne alle genau die gleichen Fehler 
aufweisen, ist p =1. Deshalb ist im liereich oberhalb der 
Hauptresonanzgeschwindigkeit kein Resonanzzustand moglich. 
Fiir p =2 tritt bei n.Z/60 = 2•fe eine Resonanz-Geschwindig-
keit auf. Im allgemeinen konnen im Bereich oberhalb der 
Hauptresonanzgeschwindigkeit (p-1) Resonanz-Geschwindig-
keiten bei 
n-Z ¢f P  F pf 
 60 p-Ie' p-2 e ,erscheinen. 
Je zahlreicher deshalb die Arten der Fehler an den einzelnen 
Zahnen sind, desto mehr Resonanzfrequenzen treten im 
Bereich oberhalb des Hauptresonanzpunktes auf. 
Tm praktischen Betrieb tritt bei einem Zahnraderpaar , wenn 
die tlmfangsschwingungen sehr stark warden, eine Zahnflanken-
abtrennun- ein. Dadurch verschiebt sich die tats .chliche 
Eigenfrequenz TWe der Gleichung (1) von fe weiter nach 
unten, and die Verschiebungsstrecke hangt von der Gr5Be 
der Zahnflankenabtrennung ab. ice erhalt man namlich , 
zum Unterschied von fe 7 nicht aus der homogenen Gleichung 
der Gleichung (1), mX+2.3Jm.1k« ,xe,;,)X + Act,x,e,,,)-X = 0 . 
Wenn im Resonanzzustand Zahnflankenabtrennungen auftreten , 
verschiebt sich die Resonanz-Geschwindigkeit in Abhangig -
keit von deren Gr5Be in F.ichtung geringerer Geschwindigkeit
, 
d.h. die Umfangsschwingungen werden etwas unterhalb 
fZ =r.fe /m, (m=1,2,3,...) sehr verstrkt . Wenn die 
Zahnflankenabtrennung sehr stark wird , kann durch irgend 
eine zuf3ere St5rung die reriodizitat von p • Tz nach 
Gleichung (1) zu einer sehr langen Periode von NI•Tz werden.
 -  27 -
     sehr grof3e positive Zahl). Die Losung wird dann 
einer fast periodischen runktion ahnlich. In diesem Fall 
treten im Uber-Hauptresonanzbereich unendlich viele 
Resonanzgeschwindigkeiten auf. 
Damit kann man den Einflut3 der Zahnfehler auf die Umfangs-
schwingungen eines Zahnraderpaares wie folgt annehmen: 
1) Bei einem fast fehlerfreien Zahnraderpaar konnen die 
  Umfangsschwingungen bei einer Betriebsdrehzahl von 
    n-6o.r,60f Z e,2Ze, 
  oder etwas niedriger sehr stark werden. Bei Betrieb 
  im Uber-Hauptresonanzgebiet tritt kein Resonanzzustand 
ein and die Umfangsschwingungen werden mit zunehmender 
  Geschwindigkeit schwacher. 
2) Bei einem Zahnraderpaar, dessen Zahnepaare gleiche 
  Zahnfehler aufweisen, verhalten sich die Umfangsschwin-
  gungen in Bezug auf ihre Abhangigkeit von der Geschwin-
  digkeit ahnlich wie bei fehlerfreien Zahnraderpaaren. 
  Dies gilt jedoch nicht mehr, wenn die Zahnfehler sehr 
grof3 sind and eine sehr starke Zahnflankenabtrennung 
  auftritt. 
3) Bei einem Zahnraderpaar, dessen Zahnepaare nach Art 
and Grof3e verschiedene Zahnfehler aufweisen, konnen bei 
  vielen Geschwindigkeiten starke Umfangsschwingungen 
  erscheinen, das sind die Resonanzgeschwindigkeiten. 
  Bei Betrieb oberhalb des Hauptresonanzpunktes, d.h. 
  rt> 60•fe/ Z , werden die Umfangsschwingungen mit zunehmender 
  Geschwindigkeit nicht geringer-
Bei Schrag- and Pfeilverzahnung ist der zeitliche Verlauf 
der Gesamtzahnfederharte anders als bei Geradverzahnung. 
Doch bei Betrieb oberhalb der Hauptresonanzgeschwindigkeit 
liegt die Ursache der Resonanz nur in den Fehlern des 
Zahnraderpaares, and die oben erwahnte frequenzbestimmende 
Wirkung der Fehler auf die Umfangsschwingungen bei Schrag-
oder Pfeilverzahnung ist der Wirkung der Fehler
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bei Geradverzahnung gleich. Deshalb trifft die erwahnte 
Annahme einer frequenzbestimmenden Wirkung der Fehler auf 
die Umfangsschwingungen bei allen Arten von Stirnver-






Dynamische Belastung eines Zahnrades
dynamische Belastung bei Getrieben wird 
 Arten unterschieden: 
Die auf das Zahnrad wirkende dynamische 
Wd= &(x,x,e,„)•x —F(e"), 4O)





definiert. Die Kraft wirkt im rechten Winkel zu den 
Achsen and den Lagern des Getriebes. Sie bewirkt, daB 
das ganze Getriebe in Schwingung gerdt, and selbst die 
Abstrahlungsgeriusche der Zahrrider stehen in einem 
bestimmten VerhAltnis zu Wot. Die Beschleunigung der 
Umfangsschwingungen eines Zahnra.derpaares ist dabei 
fast gleich Wd 
2) Die auf einen Zahn wirkende dynamische Kraft (Flanken-
kraft) wird als 
Fd.= (2,•(x-e(4)) 
definiert. Diese hraft ist wichtig, wenn die Flanken-
festigkeit eines Zahnrades untersucht wird. 




C= S(x)• kco•(x- e(,))(7) 
definiert. Dabei ist Scx)der die Zahnfut3beanspruchung 
beeinflussende Koeffizient, der es ermoglicht, die Zahn-
fuBbeanspruchung am Bruchquerschnitt aus der Flankenkraft 
zu errechnen. Diese Zahnfuf?beanspruchung wird natizrlich 
wichtig, wenn die ZahnfuBfestigkeit untersucht wird. 
Um die nicht lineare Gleichung (1) exakt zu lsen and um 
die dynamische Belastung zu errechnen, wurde die Digital-
Computer HITAC 5020 eingesetzt. Die Programmierung 
erfolgte so, daF3 sie den Verlauf der Eingriffe zwischen 
den Zahnrderpaaren mglichst genau spiegelte, siehe 
Anlage II. Bild 19 zeigt den berechneten Verlauf von 
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der Eetriebsgeschwindigkeit. Das in der Berechrung 
verwendete Za.'hnrder .paarmodell war vollkomme .n fehlerfrei 
and wurde Tit einem Drehr.oment von 1000 kp•cm betrieben. 
seine Abmesrungen sind aus Tafel 1 ersichtlich. .Auf 
der Ordinate ist die dvnami_sche Belastungsziffer, als 
VerhLiltnis der gr'413ten dynamisch. n Belastung 
zu ihrem g;•r iI3ten statischen Wert W bezw. C.„,,,~  aufge-
trag;en** Die Abszisse gibt die Geschwindigkeit wieder, 
die aus dem Verhltnis von der Eingriffsfrequenz {Z zur 
nominellen rigenfrequenz fe gewonnen wird. Die drei 
Yurven Wd.,••$/W , Fd.,„.M/ W , C y / Cs x , zeigen im 
gro!3en einen Lihnlichen Verlauf, wobei sich die Resonanz-
punkte vor fz/fe =1 and bei ic /f =1/2, 1/3,... befinden. 
Aber im Detail ist die Kurve von 1444.0,/ 14 etwas verschieden 
von der beiden anderen der dynamischen Belastungsziffern, 
jeweils fi r einer. Zahn Fd.,„.,x/w bezw. C.c.,«.,,JG,s'.,.,.ix • 
Die dynarrische Belastungsziffer der auf das Zahnrad 
wirkenden dynamischen Kraft Wct.M,ot /W ist dabei meistens 
gr f3er els die der dynamischen Flankenkraft Fd.M.x/ W 
and der dynamischen ZahnfulTeanspruchung C.,..0 /C,«wx , 
besonders iT Hauptresonanzbereich wird die Differenz 
betrichtlich. Bei Betrieb bei Geschwindigkeiten 
weiter oberhalb des Hauptresonanzpunktes werden die dyna-
mischen Belastungsziffern fur Flankenkraft and Zahnful3-
beanspruchun.g kleiner als 1. Das zeigt, daB ei_n mit ZJber-
BauptresonanzFeschwindigkeit laufendes Hochgeschwindigkeits-
getri ebe regeni ber einem mit niedriger '-eschwindigkeit 
laufenden Getriebe, was die ZahnradfesT.igkeit betrifft, 
im Vorteil ist. Derartige Prgebnisse wurdon bereits 
vielfach ver:5ffentlicht (9) , (11) . Aber es ist fraglich , 
ob alle Zahnr;.der das gleiche Verhalten aufweisen
, da 
die oben erwi,hnten frgebnisse nur mit fast fehlerfreien 
Zahnrderpaaren erzielt wurden.
** ist w .
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3-3.  EinfUhrung des EingriffsstoBes in die Berechnung 
Um den EinfluB des EingriffsstoBes auf die dynamische 
Belastung and die Umfangsschwingungen zu ergrUnden, wurde 
die Methode von Reswick (6) mit einigen Modifikationen 
angewendet. In seiner Theorie des EingriffsstoBes stellte 
Reswick die Hypothese auf, daB die StoBbeschleunigung fur 
das neu in Eingriff kommende Zahnepaar wahrend des Eingriffe 
an der Zahnkopfkante konstant ist. Aber die Hypothese 
schien nicht iiberzeugend, so wurde die Modifikation ein-
gefUhrt, daB das neu in Eingriff kommende Zahnepaar 
wahrend des Eingriffes an der Zahnkopfkante einen angenom-
menen Zahnfehler aufwies, der durch eine geometrische 
Betrachtung des Eingriffes berechnet werden konnte. Dann 
wird nach dem gleichen Verfahren von Reswick die Bewegungs-
gleichung fur den Eingriffsstof wie folgt: 
m z + .D z + c~,~ + 9~«, >x
dabei ist 
        (1+r= t$«  
C — i cos ok 
       2ra {(1 + r= ). t& d— I 
                     roa is skit 
and List die Zahnfederharte des Zahnepaares im BerUh-
rungsbereich der Zahnkopfkante, and V die Betriebsge-
schwindigkeit auf der Eingriffslinie, Einzelheiten siehe 
Anlage III. NatUrlich gilt die Gleichung (8) fiir die 
Umfangsschwingungen des Zahnraderpaares nur wahrend des 
Eingriffes an der Zahnkopfkante. Mach Ablauf der Zahn-
kopfkanten-Beriahrung, wird die Gleichung zu 
m•X + DX + + kw) X.= W -÷ er„ (9) 
Bild 20 zeigt die berechneten maxinialen dynamischen 
Flankenkrafte nach den Gleichungen (8) and (9), dabei ist 
en, = = 0 . Die Anfangsbedingungen zu Beginn des























Bild 20. EinfluF des Eingriffsstoi3es auf die dynamische 
         Belastung nach Berechnung, ohne Berucksichtigung 
         des Fortlaufs des Eingriffes
Doppeleingriffes oder des F.ingriffssto3es wurden als 
x=  VVV= 2.".rvff  
angenommen, mit -Oe/ als Zahnfederharte gerade vor 
dem Fnde des Einzeleingr'iffes. Bei dieser Berechnung 
wurde der Fortlauf des Eingriffes, wie von Doppeleingriff 
zu Linzeleingriff usw., nicht berUcksichtigt. Die 
maximalen Flankenkrafte in iibhi..ngigkeit von der Betriebs-
geschwindigkeit zeigen mit zunehmender c?eschwindigkeit 
einen zunehmenden Verlauf, was dem Ergebris von Reswick 
fast voilkommen entspricht. Es i_st-nunmehr nicht schwierig, 
die "leichung (8) far den Eingriffsstoi3 in die Gleichung 
(1) far die Lmfangsschwingu.ngen des Zahnr;.derpaares
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Bild 21. EinfluB des Eingriffssto.Ies auf die dynamische 
    Belastung nach Berechnung, mit BerUcksichtigung 
    des Fortlaufs des Eingriffes (errechnet bei 
2000. kp•cm)
einzusetzen. Bild 21 zeigt den EinfluB des _,in.grif.'fssto:°.es 
auf die dynamische Flankenkraft, wobei f_ur die Berechnung 
die Gleichung einmal mit and einmal ohne BerUcksichtigung 
des EingriffsstoBes herangezogen wurde. P;.an sieht, daB 
der EinfluB des I'ingriffsstoBes auf die maxir a1e dyna-
mische Flankenkraft sehr gering ist, and sein Verlauf in 
Abhangigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit nicht so 
einformig ist wie in Bild 20. Fir die nachfol.genden 
Berechnungen wurde trotzdem die Gleichung fir die 
Umfangsschwingungen unter BerUcksichtigung des Ein-
griffssto1es verwendet, sodas die Ergebnisse die tatsach-
lichen_ Gegebenheiten exakt widerspiegeln.
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3-4. Dynamischer Uberdeckungsgrad  
Wenn die Bewegung eines Zahnra.derpaares ablauft, ist der 
tatsachliche Uberdeckungsgrad (d.h. der dynamische TJber-
deckungsgrad) vom theoretischen (oder geometrischen) 
Uberdeckungsgrad etwas verschieden. Daher wurde der dynamiscl 
Uberdeckungsgrad herangezogen, um das dynamische Verhalten 
der Zahneeingriffe zu zeigen. Der dynamische Uberdeckungs-
grad fa wird ebenso definiert wie der theoretische Uber-
deckungsgrad, als das Verhaltnis zwischen der Berifhrungs-
zeit eines Zahnes "Z"und der Eingriffsperiode Ti , d.h. 
2/T2 , Bild 22 (a) .
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Bild 22. Dynamischer
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Bild 22 (b) zeigt den berechneten Verlauf des dynamischen 
Uberdeckungsgrades in Abhangigkeit von der Betriebsgeschwin-
digkeit. Das in der Berechnung verwendete Zahnraderpaar-
modell ist das gleiche wie in Bild 19. Der dynamische 
Uberdeckungsgrad fallt am Haupt- and am zweiten Resonanz-
punkt stark ab. Die Ursache dieses Abfalls ist die Zahn-
flankenabtrennung. Im Bereich, wo keine Zahnflankenabtren-
nung geschieht, andert der dynamischen Uberdeckungsgrad nur 
wegen der Umfangsschwingungen seinen Wert ein wenig.
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4. Messung der dynamischen Beanspruchung am ZahnfuB
Zur experimentellen Untersuchung des dynamischen Verhaltens 
der Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares and der 
dynamischen Belastung, wurde die dynamische Beanspruchung 
an den Zahnfizt3en mit DrahtmeBstreifen gemessen. Die 
MeBergebnisse entsprachen der Gleichung (7). Der Grund 
fur die Wahl der dynamischen ZahnfuBbeanspruchungen als 
Kriterium fur die Untersuchung der Umfangsschwingungen war 
wie folgt: 
1) Die dynamische ZahnfuBbeanspruchung ist sehr wichtig 
fur die Berechnung des Getriebes, and ebenso fur die 
  Festigkeitsberechnung unter Einbeziehung der dynamischen 
Flankenkraft, die wiederum aus dem Verlauf der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchung entnommen werden kann. 
2) Bei extrem hohen Geschwindigkeiten ist die Messung 
  der Zahnfu'3beanspruchungen wesentlich leichter als die 
  der Beschleunigung der Umfangsschwingungen. Und die
  dynamische ZahnfuJbeanspruchung wird durch zusitzliche 
St6rschwingungen, wie die Schwingungen des Geha.uses, 
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 Bild 24. McBeinrichtung auf dem Zahnrad
Bild 24. Diese DrahtmeBstreifen hatten eine 
von 0,3 mm, and eine flache Frequenzkurve bis Uber 100 kHz 
Die durch die ZahnfuBbeanspruchung induzierte 
Spannung wurde durch einen besonderen Typ von 
Schleifring, (siehe Bild 4), zum Breitbandverstarker und 
von dort zum Magnetbanddatengerat geleitet. 
Der Schleifring wurde nach unseren Angaben hergestellt. 
Seine Betriebsdauer war ca. 20 min. bei 20000 U/min, and 
durch Nachstellen der Kontaktbursten war er noch langer . 
verwendbar. 
Die in einem Magnetbanddatengerat aufgezeichneten MeBdaten 
wurden zu einem weiteren Magnetbanddatengerat geleitet and 
die Zeiteinheiten der MeBdaten wurden auf das genau 400-
fache ausgedehnt, sodaB die Frequenzen zu den ursprunglich 
aufgezeichneten MeBdaten im Verhaltnis 1/400 standen. Die 
sich ergebenden Daten wurde mit dem Schreiboszillographen 
aufgezeichnet.
Bild 23 zeigt 
schematisch 
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Die gegenuber den absoluten Werten der induzierten 
elektrischen `~pannungen auftretenden Differenzen, die 
durch die etwas differierenden Klebstellen fur die 
Drahtme'streifen an den ZahnfUr3en verursacht wurden, 
wurden damit ausgeglichen, da(3 fur jeden DrahtmeUtreifen 
fur die weitere Betrachtung das Verhdltn_is zwischen dem 
dynamischen Wert and dem statischen Wert herangezogen 
wurde. 
FUr die Messungen wurden fur den PrUfstand die Betriebs-
bedingungen gema[3 Bild 8 zugrunde gelegt.
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Be i einem fehlerfreien Zahnrader aar
ild 25 zeigt die McBwerte der dynamischen ZahnfuBbean-
spruchung an einem Zahn des fast fehlerfreien Abtriebs-
zahnrades, nach 2-2-2 1). Auf der Ordinate ist die dyna-
mische Beanspruchungsziffer am Zahnfuf3 aufgetragen, die 
das VerhLltnis zwischen dem hoch:ten Wert der Zahnfuf3be-
anspruchung im I:auf Ge...% and der hochsten statischen Zahn-
fuf?beanspruchung wiedergibt. Die Streuung der dyna-
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Bild 25. Dynamische Beanspruchung 
einem Zahnfu!3 eines fast 
zahnrades in Abhangigkeit 
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Der Verlauf der dynamischen Beanspruchungsziffer 
keit von der Geschwindigkeit is 
Zahnraderpaar berechneten Kurve 
Bild 19. Im Betriebsbereich ob 
punktes tritt kein Resonanzzust 
Zahnful3beanspruchungsziffer nim 
geschwindigkeit ab, beziehungsw 
eines zweiten Resonanzpunktes 
erkennbar. Jkber diese Tat ache 
die theor.etische 1,nnahrn.e nach 3-1-3. 
Ursache dieses Phnomens wie fo 
:eBwert des dynamischen Uberdec 
Drehmoment von 700 kp•cm ist ca 
Streuung von ea ist klein, d.h. die Zeitdauer de 
eingriffes ist der des Einzelei 
enthalt der zeitliche Verlauf der
        gering, sie wird 
        durch die schraf-
        fierten Flachen 
         zwischen den 
        beiden Kurven auf 
        dem Bild angezeigt.
        Daraus ersieht man 
        die Existenz einer
Periodizit.at der 
Zahnful3beanspruchungen 
        bei jeder Umdrehung 
        des Rades. (Wenn 
        die Ubersetzung
Les         eines Getriebes igs-
        nicht 1,0 ist, 
erhalt man die 
Periodizitat aus 
        dem kleinsten gemein-
              -__ l
mal Tz.) 
r chungsziffer in Abhangig-
                  lerfreies 
ehe z.B. 
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                  ynamische
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                 pitze
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 k(t,x,e,o) fast keine geradzahlige Komponente, d.h. wenn 
 man den Nullpunkt gunstig wahlt, kann f (t,x,ec:,) in eine 
Fourier-Reihe entwickelt werden: 
I,C(X, , efi,)= LL, + Q,• Stn. • 21Gf2'Z +•j•Sin..27i•3ff. + Gis •SirL•2g.sf• t -4. • • 
 Da das Zahnraderpaar geringe Fehler aufweist, verliert 
 das erzwungene Glied F(e,4,, C:,) in Gleichung (1) auch seine 
 geradzahligeKomponenten 
r /z = 2 ' 7e , 4 
Bild 27 zeigt einen 
3600 U/minVergleich zwischen dem 
f2/4=0,305gemessenen zeitlichen 
                                        Verlauf der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchung 
and dem errechneten 
r 9500 U/min 'Verlauf fiir verschiedene 
Vfe =0,80Geschwindigkeiten. 
              -JBerechnungerfolgte 
unterderVoraussetzung, 
daf auf jeden Zahn des
10500 U/min 
1/f=0,89







27. Vergleich der berechneten 
    mit den gemessenen  Zahnful3-
    beanspruchungen (gemessen 
   bei Drehmoment 1100 kp'cm)
fehlerfreien Zahnrades 
eine vollkommen gleiche 
Kraft wirkte. Bei einem 
fast fehlerfreien 
Zahnraderpaar, das fir 
die Zahnful3beanspruchung 
des Zahnrades eine 
Periodizitat aufweist, 
stimmt der McBwert der 
ZahnfuBbeanspruchungen 
mit,dem errechneten 
Wert gut Uberein. 
Aus diesen Ergebnissen 
wurde entnommen, daB
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das  dynamische Verhalten von mit Uber-Hauptresonanzgeschwin-
digkeit laufenden, fast fehlerfreien Geradverzahnungen 
durch die bisherige Theorie, die sich auf dem Gebiet der 
niedrigen and mittleren Geschwindigkeiten bestatigt 
hat, erklart werden kann, and daB die hierbei verwendeten 
Berechnungen fiir die Umfangsschwingungen and dynamische Belas 
bei fast fehlerfreien Zahnraderpaaren gentigend genau 
sind. Das letztere bildet eine Garantie fiir die Richtigkeit 
der numerischen Untersuchungen von nicht direkt experi-
mentell bestatigbaren Objekten, wie die Hertzsche 
Beanspruchung durch eine dynamische Flankenkraft.
5-2. Bei einem Zahnraderpaar, dessen Zahne fast alle in
leicher Weise verschlissene Flankenformen aufweisen
Bild 28,zeigt die MeBwerte der dynamischen Zahnfuf3bean-
spruchung fiir einen Zahn des Abtriebszahnrades , der 
immer mit dem gleichen Zahn eines anderen Zahnrades in 
BerUhrung gekommen ist and sich verschlissen hat , wie 
2-2-2 2). Auch wenn die Zahnflanken stark verschlis-
sen sind, so lange jeder Zahn die gleiche Flankenform 
hat, zeigen die Kurven der dynamischen ZahnfuBbean-
spruchungen meistens etwa den gleichen Verlauf wie 
bei einem fehlerfreien Zahnraderpaar, and ihre Hale ist 
auch gleich. Die dynamisehen ZahnfuBbeanspruchungen 
eines Zahnes sind in diesem Fall bei jeder Umdrehung 
des Zahnrades periodisch etwa formgleich , doch im Bereich 
etwas oberhalb des Hauptresonanzpunktes , wo die Zahnflanken-
abtrennung stattfindet, geht die Periodizitat manchmal 
verloren, was verschlissene von fehlerfreien Zahnrader -
paaren unterscheidet. Noch weiter oberhalb des Haupt-
resonanzpunktes verschwindet die Zahnflankenabtrennung 
wie im Fall von fehlerfreien Zahnraderpaaren . Auch das
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Bild 28. Dynamische Beanspruchung and ihre Streuung 
an einem Zahnful3 eines verschlissenen Abtriebs-
zahnrades, dessen Zahne 
Flankenform haben
fast alle die gleiche
bestatigt die theoretische Annahme aus 3-1-3 experimentell.





29 (a),(b) zeigt den Verlauf and die 
 des dynamischen Lfberdeckungsgrades 
verschlissenen Zahnraderpaaren. Das
:,treuung der 
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Bild 29. Dynamischer Uberdeckungsgrad und seine Streu-
         ung bei je einem Zahn von zwei verschlissenen
Zahnraderpaaren (A), (B), deren Zahne ungleiche 
         Flankenformen haben (gemessen bei Drehmoment 
        700 kp cm)
Wm"
ist das Paar aus 2-2-2 3) . Das ZahnrL derpaar (A) hat 
auch ungleich verschlissene Flankenformen wie das Zahn-
raderpaar (B), aber vor der Messung war die Gr,5Be der 
Flankenformfehler etwas geringer als beim Zahnriiderpaar 
(B). Bei diesen iviessungen war der Schmierzustand der 
Zahnradern sehr gut,soda`. er keine weitere Flankenform-
anderr_g veranlaRte. bro der dynamisehe TTberdec.kungsgrad 
pl^tzlieh abgef llt, mu man sich den. tats~:.chlichen 
Hauptresonanzpunkt vorstefen . Im Bereich oberhalb des 
Tauptresonanzpunktes wiro der dynamische tJber.deckungsgrad 
sehr klein und. seine Streuung sehr weit . Die Streuung 
der E -Werte bei jeder Beruhrung der gleich en Zahnflanken 
von Pad und Ritzel zeigt , daR der zeitliche Verlauf der 
Umfangsschwingungen nicht genau dies elbe Periode hat 
wie die Gesamtza:•,nfederharte , x, e,,0 und die durch 
die Zahnfehler erzwungene Kraft Fc e,.,, ha)). Der Grad
 I- 
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30. Dynamische Beanspruchung and ihre 
    einem Zahnfu3 der verschlissenen 
   (A), (B) (Abtriebszahnrad)
 Streuung an 
Zahnraderpaare
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dieser Aperiodizitat wird durch der GrO e der Streuung 
der Ed -Werte ausgedriickt. 
Bild 30 zeigt die MeBwerte der dynamischen Zahnfuf3bean-
spruchung eines Zahnes des Abtriebszahnrades der gleichen 
Zahnri:.derpaare wie in Bild 29. Die Hauptresonanzpunkte 
der beiden Zahnraderpaare (A) and (B) verschieben sich 
ziemlich stark in Richtung zur geringeren Betriebsgeschwin-
digkeit. Derjenige des Zahnraderpaares (A) befindet sich 
bei 7100 ti/min. Es ist nicht leicht, aus dem Verlauf der 
dzjnamischen Zahnful3beanspruchung fizr das Zahnraderpaar (B) 
den Hauptresonanzpunkt herauszulesen. Aber nach dem 
Verlauf des dynar.,ischen Uberdeckungsgrades, Bild 29 (B), 
scheint die Eauptresonanzfrequenz {we in gro8er Entfernung 
von fe , etwa bei 6800 U/min, zu liegen. Im Bereich 
unterhalb des Hauptresonanzpunktes kann man die Existenz 









Bild 31. Mel3verlauf der dynamischen Zahnful3beanspruchung 
bei zwei aufeinanderfolgenden Zahnen des getriebenen 
Zahnraderpaares (B) im Bereich oberhalb der 
Hauptresonanzgeschwindigkeit (gemessen bei 
16600 U/min, 700 kp cm)
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nach je einer Umdrehung des Zahnrades annehmen, and die 
H^he der dynamischen ZahnfuBbeanspruchung ist etwas grt;Ber 
als in den Bildern 25, 28. Aber im Bereich oberhalb des 
Hauptresonanzpunktes verschwindet die Zahnflankenabtren-
nung nie and die Periodizitat der ZahnfuBbeanspruchung 
je Umdrehung des Zahnrades verliert sich ganz. Das heiBt, 
die ZahnfuBbeanspruchung wird einmal sehr groB, ein 
andermal sehr klein, and die Streuung ihrer Werte wird 
sehr weit. Damit nimmt also die maximale IIohe der dyna-
mischen ZahnfuBbeanspruchung im schneller laufenden Bereich 
mit der Geschwindigkeit nicht ab, sondern haufig nimmt 
sie sogar zu. 
Bild 31 zeigt ein Beispiel der dynamische Zahnfu'Tbean-
spruchung bei zwei benachbarten Zahnen (Zahn G1, G2) eines 
verschlissenen Abtriebszahnradec, dessen Geschwindigkeit 
oberhalb des Hauptresonanzpunktes gelegen hatte. Die 
ZahnfuRbeanspruchung ist ganz anders als beim fehlerfreien 
Zahnrdderpaar, vgl. Bild 28. Man sieht, daB die Belastung 
bei jedem Zahn stor3artig auftritt, da3 die FlankenberUhrung 
diters einige Za,hne Uberspringt, and daB sich die Riick-
flanken der Z.hne manchmal. berUhren.. Im Bild ist auch 
eine Stelle zu eher, wo sich das Zahnrad ohne Flanken-
berihrung weiterdreht. Im Betrieb kann es vorkommen, daB 
ein Zahn eine 5- oder 6-malige Radumdrehung ohne Beruhrung 
ibersteht. Der Ausschlag der negativen ZahnfuBbeanspruchung, 
der durch die RuckflankenbetUhrung auftritt, wird weitgehend 
von der Weite des Flankenspieles beeinfluBt. Sie erreichte 
in obigern Fall manchmal bis zu c /Gs.„ =-0,45. 
Das Phanomen, daB im schneller laufenden Bereich von fz/ - >1 
die Umfangsschwingungen mit zunehmender Geschwindigkeit 
nicht abnehmen, rUhrt von den vielfLltigen Flankenform-
fehlern des Zahnraderpaares her, %';ie- unter 3-1-3 erw;ihnt. 
Die Sch!.:ingungen des verschlissenen Zahnr .der paares schau-
keln die Schwinrungen des Prifstandes gefdhrlich auf,
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and die "chi;:ingungen der Achse oder des Gehiiuses ver :.ndern 
die relative rtellung der beiden Zahnrader des Zahnr.der-
pa.ares zu einander and die Forrr: and Starke der Belastung. 
Es tritt dabei eine RUckwirkung auf die Lmfangsschwin-
gungen des Zahnraderpaares auf, wodurch der Bereich der 
Resonanzgeschwindigkeit verbreitert wird. reshalb ist 
es unan.gemesser, bei der Ermittlung des dynamischen 
Verhaltens eines Zahnraderpaares nur dieses selbst zu 
bdriicksichtigen. Es mUssen vielmehr die Umfangsschwingungen 
des Zahnraderpaares im Zusammenhang mit den Schwingungen 
des Gehauses, der Lager and der Achse usw. untersucht 
werden.
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5-4. Abnahme der tatsachlichen Haupteigenfreauenz
durch die Zahnflankenabtrennung
Die tatsachliche Haupteigenfrequenz {we der Umfangsschwin-
gungen des Zahnraderpaares ist immer niedriger als die 
nominelle Eigenfrequenz fe , and die Starke der Abnahme 
wird durch die Art and Grol3e der Zahnfehler ziemlich 
stark beeinflu!t. Da die Ursache dieser Abnahme die 
Z^hnflankenabtrennung ist, and Ed als Kriterium der Zahn-
flankenabtrennung anzusehen ist, d.h. je kleiner Ed , 
desto grt;!3er die Zahnflankenabtrennung, ist ein bestimmtes 
Verhaltnis zwischen der tatsachlichen 'Haupteigenfrequenz 











       0.5 
Uberdeckungsgrad
0
Bild 32. Abnahme der tatsachlichen Hauptresonanzfrequenz 
in Abhangigkeit vom dynamischen Uberdeckungsgrad
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Bild 32 zeigt die errechneten Werte and die MeBwerte der 
tatsachlichen Haupteigenfrequenz in Abhangigkeit vom 
dynamischen Uberdeckungsgrad. Die Abmessungen des Zahn-
raderpaares sind aus Tafel 1 zu ersehen. Zur Berechnung 
der tatsachlichen Haupteigenfrequenz f...e , wurden sowohl 
Analog- wie Digital-Computer verwendet. Das Bild zeigt 
die gute Ubereinstimmung der McBwerte mit den errechneten 
Werten. Zwar wurde die Berechnung fur das Zahnrderpaar 
mit einem geometrischen Uberdeckungsgrad von E =1,56 
durchgefuhrt, aber der Verlauf der errechneten Abnahmekurve 
von f,.,e wurde durch den Wert des geometrischen Uber-
deckungsgrades 6 des Zahnrades wenig beeinflugt.
5-5. Einflu(3 der Verschlechterung der Formgenauigkeit
des Zahnrades auf die dynamische Belastung
Bild 33 zeigt einen Vergleich zwischen der dynamischen 
Zahnfu'Tbeanspruchung bei einem sehr genauen Zahn-
rider;iaar and bei Paaren von geringerer Genauigkeit. 
Die untereste Kurve ® der drei Kurven, die die Ergeb-
nisse aus den obigen Ausfuhrungen veranschaulichen, 
entsoricht dem Verlauf der dynamischen ZahnfuRbeanspruchung 
eines sehr genauen Lahnraderpaares, die mittlere Kurve 
entspricht dem von Zahnrdderpaaren von geringerer 
Genauigkeit, und die obereste © dem mit auBerordentlich 
groen Zahn.radfehlern. Aus der Tatsache, daI die Umfangs-
schwingungen eines Zahnrderpaares mit grol?en Zahnfehlerr 
im Betriebsgeschwind.igkeitsbereich oberhalb des Haupt-
resonanzpunktes dauernd im Resonanzzustand verbleiben, 
ersieht man, daB das Verh.ltnis zwischen der dynamischen 
Zahnfur?,beanspruchung eines genauen Zahnri ,derpaares and 
der eines Zahnr-.derpaares mit groBen Fehlern ,im Bereich 
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Bild 33. Vergleich der dynamische Belastung zwischen 
Zahnraderpaaren von groBer and geringerer 
Genauigkeit
Zahl darstellt, als im Bereich unterhalb des Hauptresonanz-
punktes. Damit kann man den entwicklungsmal3igen Verlauf 
fir die dynamische Zahnful3beanspruchung im Betrieb, 
nl.mlich, daB auch ein shr genau hergestelltes ~ahnrder-
paar, wenn einmal Zahnsch .den aufgetreten sind, a1lmhlich 
seine Genauigkeit verliert, and die dynamische Belastung 
mehr and mehr zunimmt, bis es schJie''lich zum 73ruch kommt, 
wie folgt annehmen: Bild 34 zeigt im Gro!'en die Forter _t-
wicYlung bei Betrieb unterhalb des Hauptresonanz_unktes 
(z.B. entsprechend Punkt B' in }si.ld 33) and bei Betrieb
-  52 -
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Bild 34. 
Betrieb mit Geschwindigkeit 
des Hauptresonanzpunktes






Angenommener Fortgang des Zahnradschadens zum
BrucI
oberhalb des Hauptresonanzpunktes (z.B. entsprechend Punkt 
A in Bild 33). Das genau hergestellte Zahnrad halt im 
Betrieb oberhalb des Hauptresonanzpunktes, verglichen mit 
dem Betrieb ur_terhalb des Hauptresonanzpunktes, bis zu 
seiner Genauigkeitsverschlechterung (im Bereich ® in Bild) 
eine viel gre.Bere Zahl von Lastwechseln aus, da seine 
dynamische Beanspruchung kleiner ist. Aber wenn einma.l 
die Verschlechterung der Zahnradgenauigkeit eingesetzt 
hat, vergrcBert sich beim Ubergang vom Bereich
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© in den Bereich © die dynamische Be-lastung in zunehmen-
dem Tar'e, and es genugt eine kleinere Lastwechselzahl als 
bei niedriger Betriebsgeschwindigkeit,daB es zum Zahn-
bruch kommt. W1enn man die Betriebszeiten vom Beginn der 
Verschlechterung der Zahnradgenauigkeit bis zum Zahnbruch 
vergleicht, erkennt man, daB diese bei sehr hoher Geschwin-
digkeit vielfach kUrzer ist, als nach dem Verh ltnis der 
erwahrten Lastwechselzahlen zu erwarten war. 
Die sichere Betriebsgeschwindigkeit, bei der die Umfangs-
schwingungen eines Zahnr.derpaares nicht in den Resonanz-
zustand geraten, scheint im Bereich f2/f < 0,5-0,6 zu 
liegen, da sich der tatsachliche Resonanzpunkt mit cich 
verschlechternder Zahnradgenauigkeit im allgemeinen nach 
der geringeren Geschwindigkeit hin verschiebt, wenn im 
Bild auch die Hauptresonanzgeschwindigkeit schon bei 
fZ / =0,7 auftritt. Deshalb besteht die Noglichkeit, 
daB bei einem Zahnraderpaar, das mit einer Geschwindigkeit 
von fz /f >0,5-0,6 betrieben wird, schon nach kurz-
zeitiger Genauigkeitsverschlechterung ein Zahnbruch 
eintritt.
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6. Einfluf3 des Einariffsteilungsfehlers auf die
dvnamische ZahnfuBbeanspruchun
In Kapitel 5 wurde der Einflul3 der Zahnradfehler,besonders 
der Flankenformfehler auf die Umfangsschwingungen eines 
Zahnraderpaares and auf die dynamische ZahnfuBbeanspruchung 
dargelegt. Im vorliegenden Kapitel wird der direkte 
EinfluB der Zahnradfehler auf die dynamische ZahnfuBbean-
spruchung and die dynamische Flankenkraft betrachtet. 
D.h. im vorigen Kapitel wurde fUr die Zahnfur'.beanspruchung 
C = S(t) - «)-Cx-e«,) 
die Wirkung von X auf Gd untersucht. X wird dabei durch 
die Art and Weise, wie sich auf alle Zahne verteilt, star 
beeinfluBt. Hier handelt es sich nun um den direkten 
EinfluB von e(, auf Cd . Zur Vereinfachung der Unter-
suchung and wegen der praktischen Wichtigkeit wurde der 
Eingriffsteilungsfehler als Kriterium fur er;, genommen. 
Auf die Wirkung von andersartigen Zahnradfehlern als 
den Fingriffsteilungsfehlern soll nicht eingegangen 
werden, aber sie kann aus den Uberschlagigen theoretischen 
Erkl=rungen in diesem Kapitel entnommen werden.
6-1. Differenz zwischen den Eingriffsteilungen der
beiden Zahnr<~.der des Faares, and Berechnungsmethoden
fUr die dynamische ZahnfuBbeanspruchung
Auf Bild 35 berUhren sich die Zahne P1 ,P2 ,... des 
Antriebszahnrades mit den Zahnen G1 ,G2 ,... des Abtriebs-
zahnrades, and die Eingriffsteilungsfehler zwischen den 
Zahnen P1-i and PA sind mit er; , and die zwischen den 
Zahnen G.i-' and G1 mit 61..1 bezeichnet.e2..2 and ea.:. sind 
positiv, wenn die tatsachliche Eingriffsteilung gro(3er 
ist als der theoretische Wert ie. Bei dem Zahnepaar (L),
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das die Zahne P i and Gi. 





eingriff and beim aus-
laufenden Doppeleingriff 
e<)0 = e=.4 ea.~ 
bezw. 
and die Differenz zwischer. 
den Eingriffsteilungen 
des Zahnepaares ()) ist 
={ecz,0, e4,®} (1
Fizr die Berechnung wurde ein Zahnraderpaarmodell verwendet, 
dessen Differenzen zwischen den Eingriffsteilungen sich 
nach je f' Eingriffen wiederholen, gemaB Bild 36. Die 
Existenz solch einer Periodizitat wurde als Bedingung 

























Bild 36. Eingriffsteilungsfehler, 
Eingriff wiederholen
die sich nach P-maligen
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6-2. Abtriebszahnrad  
Bild 37 zeigt den errechneten Verlauf der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungen fir ein getriebenes Zahnrad, 
das als Fehler nur Eingriffsteilungsfehler aufweist. Das Zah 
rd.derpaar I, das fir die Berechnung Verwendung fand, wurde 
dahin vereinfacht, daB nur vier verschiedene Differenzwerte 
zwischen den Eingriffsteilungen des Antriebs- and Abtriebs-
zahnrades angegeben wurden, and mit dem Fortlaufen des 
Eingriffes des Zahnraderpaares sich die Eingriffsteilungs-
differenzen nach (-3,-2},(-2 ,3),(3,2},i2,-31,... wieder-
holten. In diesem Fall also weist die Losung der Gleichung (.
I 
a, 





























         paar I 
;\— '.~\Zahnrader-         paar II
 1 
 {-3.-2)  /lm 
 (-2.  3) 
 {  2.-31 
 {  3.  21 
 (0.01
5000 10000 15000      I. . . ~ I .. . 
20000u/min




Bild 37. EinfluB der Differenz zwischen den Eingriffsteilungen 
    auf die dynamische ZahnfuBbeanspruchung des Abtriebs-
    zahnrades (errechnete Ergebnisse)
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theoretischer Bereich  des Einzeleingriffs 
theoretischer Bereich des Doppeleingriffs
EinfluB der Differenz zwischen 
den Eingriffsteilungen auf den 
zeitlichen Verlauf der dyna-
mischen Zahnfufbeanspruchung 
des getriebenen Zahnrades 
(errechnet bei 1000 kp-cm)
bei einem fehlerfreien Abtriebszahnrad II 
nung 10,01). Bei diesem Beispiel, wo die Differenzen der 
Eingriffsteilungen nicht groB sind, verandert sich im 
Bereich unterhalb des Hauptresonanzpunktes nix alle die 
mit verschieden grol3em Eingriffsteilungsfe: 
Zahne die dynamischen Zahnful3beanspruchung 
nur andert sich manchmal die Kurvenfolge mit 
digkeit. Die Beziehung zwischen der Groi3e der dynamischen 
Zahnful3beanspruchung and der Eingriffsteilungsdifferenz 
kann nicht einfach ausgedruckt werden. Aber im Bereich 
oberhalb des Hauptresonanzpunktes entstehen klare Stufen, 
and je kleiner die Differenzen zwischen den Eingriffs-
teilungen ee am Anfang des Eingriffes sind (d.h. je kleiner 
die Eingriffsteilung des Abtriebszahnrades gegeniuber der 
des Antriebszahnrades ist), desto weiter oben liegt die
 eine Periodizi-
 tat nach je 
 vier Eingriffen 
 des Zahnrader-
 paares auf. 
 Die vier Kurven 
{-3,-2},{-2,3} 
3,2},12,-31 
 im Bild ent-
 sprechen den 
 dynamischen Zahn-
 fuBbeanspruchungen 
 der vier Zahne 
 des Abtriebs-
 zahnrades. Im 
Bild wird, zum 
 Vergleich, auch 
 der Verlauf der 
 dynamischen Zahn-
 fui3beanspruchungen 
if erenzen er 
rt ich  
ix l e ie 
Eller behafteten 
en nicht viel, 
it der Geschwin-
 er ynamischen
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KUrve. Bild 38 zeigt die errechneten Werte der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchung eines Zahnes eines Abtriebszahnrades. 
Im Geschwindigkeitsbereich unterhalb des Hauptresonanz-
punktes (z.B. bei 3600 U/min im Bild) liegen die Zahnfuf3-
beanspruchungen des Abtriebszahnrades in der Reihenfolge 
gemaB e0 fur die anlaufende Doppeleingriffsstrecke and 
gemaB e0 fur die auslaufende Doppeleingriffsstrecke, 
doch Uber die Einzeleingriffsstrecke fehlt eine bestimmte 
Beziehung zwischen den ZahnfuBbeanspruchungen and den 
Eingriffsteilungsdifferenzen, da hier die Umfangsschwin-
gungen durch die Anfangsbedingungen am Beginn des Einzel-
eingriffes, die eine bestimmte Beziehung zwischen der 
Phase der Umfangsschwingungen and der des zeitlichen Verlaufs 
der Zahnfederharte voraussetzen, in groBem MaB beeinfluBt 
werden. Die hochste Spitze tritt in der Einzeleingriffs-
strecke auf. Deshalb gibt es im Bereich unterhalb des 
Hauptresonanzpunktes keine klare Beziehung zwischen dem 
hochsten Wert der dynamischen Zahnfu8beanspruchung and 
der Differenz zwischen den Eingriffsteilungen. Aber bei 
Geschwindigkeiten oberhalb des Hauptresonanzpunktes (z.B. 
bei 15000 U/min im Bild) erscheint die hochste Spitze in 
der anlaufenden Doppeleingriffsstrecke, deshalb stimmt 
die Hohe der Spitzen mit der *-Reihenfolge Uberein. 
Bild 39 zeigt die gemessenen Differenzen zwischen den 
Eingriffsteilungen des Prazisions-Zahnraderpaares, das 
zur Messung des Einflusses der Eingriffsteilungsdifferenzen 
auf die dynamische ZahnfuI?bean.spruchung (siehe Bild 40) 
verwendet wurde. Die ZahnfuTheanspruchungen wurden an 
den aufeinanderfolgenden acht Z<ihnepaaren (25),(1),..., 
(7) gemessen. Bild 40 zeigt die rreI3ergebnisse fur das 
Abtriebszahnrad. ]an sieht, da" sich im Bereich unter-
halb des Hauptresonanzpunktes fur alle Zahne, obwohl deren 
Eingriffsteilungsfehler an Gr5rie verscr,ieden sind, die 
H^he der maximal en dynamischen ZahnfuTheanspruchung nicht 
viel variiert, and sich nur manchma7. die Kurvenfolge mit
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(1) (5)
 o Antriebszahnrad 
 ^ Abtriebszahnrad
  (10) (15) 
Zahnpaarnummer
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Bild 39. Eingreif.Zahnepaar 
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Bild 40. MeBergebnisse des Einflusses der Differenzen 
























41. Verschieden starke Zahnful3beanspruchungen 
    mehreren Zahnen eines Abtriebszahnrades
0' i i i I  0 5000 
10000 15000 20000 U/mi n 
I1 . 
bei
der Geschwindigkeit a.ndert, aber im Bereich oberhalb des 
Hauptresonanzpunktes die Hohe der dynamischen Zahnful3-
beanspruchungen fUr die einzelnen Zahne eine klar gestufte 
Reihe bildet. Bei der Messung hatte das PrUfzahnraderpaar 
auBer dem Teilungsfehler sicher einige Zahnfehler, also 
stimmt im Bereich oberhalb des Hauptresonanzpunktes die 
Reihenfolge der dynamischen Zahnful3beanspruchungen fir 
die einzelnen Zahne mit der gemessenen Anordnung der 
Eingriffsteilungsdifferenzen nicht ganz Uberein
, aber 
sie tendiert auf eine eo -ordnung hin. Die Abhangi .gkeit 
der dynamischen Zahnfuf3beanspruchungen des Abtriebszahnrades
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von der  Betriebsgeschwindigkeit stinmt im Gro'?en sehr 
gut mit den Berechnungsergebnisse:, Bild 37, Uberein. 
Bild 41 zeigt die ZahnfuTbeanspruchungen der sieben Zahne 
eines anderen Abtriebszahnrades. Die F:urver weisen auf 
dasselbe Verhalten hin wie bei Bild 40. Die beiden 
Zahnr.-'.derpaare, die nach Bild 40, 41 verwendet wurden, 
waren sehr genau herstellte, T'AAG-geschliffene JIS 0 
Grad-Verzahnungen. Aber im Betriebsgeschwindigkeits-
bereich oberhalb des Hauptresonanzpunktes wiesen, wegen 
der kleinen Teilungsfehler, die 'vv'erte der dynamischen 
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Wiederholungsfolge der Differenzen 
zwischen den Eingriffsteilungen 
des M odell-Zahnraderpaares: 
(1) (-I,2r-0,8}, (-0,8, 0,3} 
(0,3, -0,7}, (-0,7 , -0,3}, (-0,3 , 0,5} 
, (0,5, 0,5}, (0,5, I,7}, (1,7, -1,2} 
(2) (3, 2), (2, -3), (-3, -2), 
(-2, 3) (
3) (-2, -3}, (-3 , 2), (2, 3), 
(3 , -2} 
  (berechnet bei Drehmoment 
   1000 kp•cm,(W=213 kp) )
Bild 42. Verhaltnis der dynamischen Zahnful3beanspruchungen 
    bei getriebenem Zahnrad, das mit Geschwindigkeit 
oberhalb des Hauptresonanzpunktes lauft, zu den 
    Differenzen der Eingriffsteilungen am anlaufenden 













EinfluB der Eingriffsteilungsfehler 
Uber die Doppeleingriffsstrecke auf 
den Eingriff des Zahnraderpaares
digkeiten durchgefUhrt. Bei dem einen Zahnrade 
holten sich die Eingriffsteilungsdifferenzen na 
Eingriffen and bei den anderen zwei Paaren nacb . 
Man sieht, daB zwischen C...,j/c.,, and e0 die Beziehung 
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 vier Eingriffen 
hung besteht:
(11)
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Der Wert von Cf kann begrifflich wie folgt definiert 
werden: Da die hdchste Spitze der dynamischen ZahnfuB-
beanspruchung des Abtriebszahnrades, das mit Uber-
Hauptresonanzgeschwindigkeit lauft, in der anlaufenden 
Doppeleingriffsstrecke auftritt, genUgt es, nur das Zahne-
paar (,i) nach Bild 43 zu betrachten. Der Eingriff des 
Zahnepaares (1) beginnt, wo X gleich dem Zahnfehler 
(hier nicht nur Flankenformfehler, sondern auch Teilungs-
fehler) wird, vgl. Bild 12. Diese Zeit wird als ,to und 
X als X0. bezeichnet. Zur Zeit b erreicht die ZahnfuB-
beanspruchung den hochsten Wert. Die dynamische Bean-
spruchung am Zahnfui3 wird aus Gleichung (7) fiir q,o =0 
berechnet: 
G.mM(= S(ti)'ku)(Zb)•(X. + 4'- E )(12) 
und fur das Zahnepaar mit der Eingriffsteilungsdifferenz er:)o 
ist sie: 
//~~  Gd.m.,x= S«b)'kw ( b). ( xe. t a E. e„)m)(13) 
dabei ist LI die Zunahme von X in (tb- .-E0.) , und das 
Zeichen ' zeigt den Wert fur eio =0. Im Bereich oberhalb 
des Hauptresonanzpunktes wird die Bewegungsamplitude von 
X mit zunehmender Geschwin.dip;keit kleiner, gem,B Gleichung 
(1), und (tb -t.) ist um ein Vielfaches kleiner als die 
BerUhrungszeiteines Zahnes.Deshaib let anzunehmen, 
da3X0.+d^X4+ A , S(tb) S(to , ea,( b) *6 .,(4) . 
Die maximale statische Zahnfui3beanspruchung C .,„,,~ist
= ^So W (14)
, dabei ist $ der EinfluB-Koeffizient fur die Zahnfu3-
beanspruchung am Anfang des Einzeleingriffes (t_Ate ). 
Aus Gleichung (12), (13) und (14) ergibt sich
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C. M„tic.M.,~ S (4).   kw tiOe(15) 
 c.„, (m 
 -
\cSMOM      =o S,,w 
Bei einem Vergleich zwischen Gleichung (11) and Gleichung 
(15) bekommt man fur 
C— S(teok(:)(te)  } S
o•w 
Der Wert stimmt mit der genauen Berechnung nach Gleichung 
(1) Uberein, Bild 42. Damit ist bewiesen, daB der 
EinfluB des Eingriffsteilungsfehlers auf die dynamische 
ZahnfuBbeanspruchung des Abtriebszahnrades durch Gleichung 
(15) berechnet werden kann. Aber im sehr hohen Geschwin-
digkeitsbereich oberhalb des Hauptresonanzpunktes bekommt 
die vorausgehende Eingriffsteilungsdifferenz, z.B. ec;_„o 
fur das Zahnepaar (A), EinfluB auf die dynamische Zahn-
fuBbeanspruchung. Damit andert sich deren GrdBe, auch 
wenn die Eingriffsteilungsdifferenzen emu, verschieden 
sind. Unter besagter Geschwindigkeit nimmt die ZahnfuB-
beanspruchung mit zunehmender Eingriffsteilungsdifferenz 
des vorausgehenden Zahnepaares zu. 
Aus der oben erwahnten allgemeinen Erklarung ergibt sich, 
daB der direkte EinfluB von andersartigen Zahnfehlern auf 
die dynamische ZahnfuBbeanspruchung des mit Uber-Haupt-
resonanzgeschwindigkeit laufenden Abtriebszahnrades mittels 
der Differenz zwischen den Zahnfehlern des Antriebs- and 
des Abtriebszahnrades zu dem Zeitpunkt,in dem die dyna-
mische ZahnfuBbeanspruchung am hochsten ist, nach Gleichung 
(15) berechnet werden kann. 
Bild 44 zeigt den errechneten Verlauf der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungen des Abtriebszahnrades, das relativ 
groBe Eingriffsteilungsdifferenzen, f-9,-4},{-4,5),{5,8}, 
            aufweist. Die Beziehung zwischen der dynamischen
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44. EinfluB der verhaltnismaf3ig groBen Differenzwerte 
    der Eingriffsteilungen auf die dynamische Zahn-
    fuBbeanspruchung beim Abtriebszahnrad (errechnete 
   Ergebnisse)
Zahnfuf3beanspruchung and der Eingriffsteilungsdifferenz ea, 
verliert, wenn eo verhaltnismaBig groB ist. ihre Linearitat 
von Gleichung (15). Doch ist im Bereich oberhalb des 
Hauptresonanzpunktes dieselbe Tendenz herrschend, namlich, 
daB die dynamische ZahnfuBbeanspruchnung desto groBer 
wird, je groBer der absolute Wert von ea in negativer 
Richtung wird. Wenn der Wert der Eingriffsteilungsdif-
ferenz ea, stark negativ ist, weist die dynamische Zahn.fuTe-
anspruchung des Zahnes einen sehr hohen Wert auf, auch im 
Bereich unterhalb des 1-lauptresonanzpurktes. Damit best tigt
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sich,  daR eine der hauptursachen fur die T'eax_spr _uchun s-
streuung an den ZahnfURen des Abtriebezahnrades die 
Differenz zwischen den Fingriffsteilungen,ist. 
Dieses Verhalten der dynamischen ZahnfuRbeanspruchungen 
bei Abtriebszahnradern, namlich daB diese im Geschwiridig-
keitsbereich oberhaib des Hauptresonanzpunktes in 
e0 -Ordnung auftreten, stimmt mit dem Verhalten der 
auf eiren Zahn wirkenden dynamischen Fiankenkraft Uber-
ein. Diese Tatsache wurde durch theoretische Schatzungen 
and Eerechnungen gefunden, and auch aus dem gemessenen 
zeitlichen ZahnfuBbeanspruchu .ngsverlauf bei einem Zahn 
des Abtriebszahnra .des errnittelt. Es traten dabei die 
einzelnen HU5chstwerte bei den Za.hnen, die verschiedene 
Eingriffsteilungsdifferenzen hatten, fast zur gleichen 
Zeit nach Beginn des Eingriffs auf.
6-3. Antriebszahnrad  
Bild 45 zeigt den errechreten. Verlauf der maximalen dyna-
mischen ZahnfuRbeanspruchungen des Antriebszahnrades des 
Zahnriderpaarmodells mit kleinen Eingriffsteilungsdifferenzen 
Diese iederholten nach je vier ' .in;riffen in der Reihen-
folge {-2,-3},{-3,2},{2,3},{3,-2},. ... Bei einem Antriebs-
zahnra.d, das mit Uber-Hauptresonanzgeschwindigkeit lief , 
verJ.nder.ten sich die dynamischen ZahnfuRbeanspruchungen in 
der Gr53e wenig. Und im noch 11::heren Geschwin.digkeitsbereich 
wo die dynamischen ZahnfuRbeanspruchunt_;en fur die einzelnen 
ZAhne etwas verschiedene Grt;Ren aufwiesen, konnte keine 
bestimmte Beziehung zwischen den dynamischen Zahn-
fuBbeanspruchungen and den Eingriffsteilungsdifferenzen 
hergestellt werden. Die dynamischen ZahnfuRbeanspruchungen 
des ^:ntriebzahnrades verhielten sich hier verschieden von










































5000 10000 15000  20000  U/min




Bild 45. EinfluB der Differenz zwischen den Eingriffs-
teilungen auf dynamische ZahnfufTeanspruchung 
beim Antriebszahnrad (Rechnungsergebnisse)
denen des Abtriebszahnrades, vergleiche Bild 37. Der Grund 
warum zwischen der maximalen Grof3e der dynamischen Zahn-
fuBbeanspruchungen and den Eingriffsteilungsdifferenzen 
beim Antriebszahnrad keine klare Beziehung besteht, ist 
wie folgt: Bild 46 zeigt ein Beispiel des errechneten 
zeitlichen Verlaufs der dynamischen Zahnfuf3beanspruchung 
fizr ein Antriebszahnrad. Das in der Berechnung verwen-
dete Zahnraderpaarmodell ist dasselbe, wie in Bild 45. 
Der hochste Wert der dynamischen Zahnfuf3beanspruchung 
des Antriebszahnrades tritt in der auslaufenden Doppel-
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46. EinfluB der Differenz zwischen 
den'Fingriffsteilungen auf den 
    zeitlichen Verlauf der dynami-
    schen Zahnfui3beanspriachung des 
Antriebszahnrades
des Antriebszahnrades, wird wie folgt erkla__ Beim
Antriebszahnrad, das keine so groBen Eingriffsteilungsfehler 
aufweist, entsteht, wenn es mit Uber-Hauptresonanzgeschwin-
digkeit lauft, die hOchste Spitze der dynamischen Zahn-
fuBbeanspruchung in der ablaufenden Doppeleingriffsstrecke, 
deshalb kann man ftr das Antriebszahnrad das Zahnepaar (A-i) 
nach Bild 43 verwenden. In der Zeit, wo die ZahnfuBbean-
spruchung ihren hochsten Wert erreicht, wird sie beim 








strecke, e® bezw. eo, 
da hier der 














SZ(tL). L (*)(X,+d, -E)
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and fir das Zahnraderpaar mit der Eingriffsteilungsdiffe-
renz e(i-00 
SL( ti) ?2(;-,)(±b) .(X.,.+4 - E ) 
dabei steht der Index 1 fiir Antriebszahnrad, die Ubrigen 
Zeichen siehe Gleichung (12),(13)- Da gemaB Gleichung (1) 
Xa - dI mit X.,+ 4 , S=lWW) mit Sz(#e), and Peu_„(tn) mit k,;_„(tb) 
fast ubereinstimmt, ist die Zunahme der Zahnfuf3beanspruchung 
&C durch die Eingriffsteilungsdifferenzen fast Null, d.h. 
uCd = O(16) 
Beim Abtriebszahnrad ist die Zunahme nach deeselben Verfahren 
aus Gleichung (12) and (13) 
SCa - S(/‘)  e(,,o(17) 
Ein Vergleich zwischen Gleichung (.16) and Gleichung (17) 
zeigt, daB die hochsten Werte der dynamischen ZahnfuB-
beanspruchungen des Abtriebszahnrades durch die Eingriffs-
teilungsdifferenzen stark beeinfluBt werden, die des Antriebs-
zahnrades jedoch nur geringfUgig. 
Bild 47 zeigt als Beweis den Verlauf der ersteren nach 
der Messung unter EinfluB der Eingriffsteilungsdifferenzen. 
Bei der Messung lief das in Bild 40 benutzte Zahnraderpaar 
umgekehrt, and zwar so, daB sich dieselben Zahnflanken 
berUhrten and an denselben ZahnfUBen gemessen wurde. Die 
Eingriffsteilungsdifferenzen des Zahnraderpaares, an dem 
die Messung erfolgte, werden im Bild 39 gezeigt. Aus 
einem Vergleich zwischen Bild 40 and Bild 47 ersieht man, 
daB der Streuungsbereich der dynamischen ZahnfuBbeanspru-
chungsziffern des Antriebszahnrades ziemlich viel 
schmaler ist,als der des Abtriebszahnrades, d.h. bei 
10500 U/min ist er 0,56 fir das Antriebszahnrad and 0,91 
fUr das Abtriebszahnrad, bei 12000 U/min 0,23 and 0,46, 
bei 15000 U/min 0,49 and 0,68, bei 20000 U/min 0,55 and 0,77.
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 auf die 
 beim Antriebs-
Damit ist bestdtigt, daB die maximale dynamische ZahnfuB-
beanspruchung beim Antriebszahnrad durch die Eingriffs-
teilungsdifferenzen weniger beeinfluBt wird
, als beim 
Abtriebszahnrad, was mit den oben erwahnten theoretischen 
Ergebnissen gut Ubereinstimmt.
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 Eirflu des Summenteilungsfehlers*aufdie dynamiscne
kelastung in  k.ochgeschwindirkeitsbetrieb 
Um theoretisch den Einflu'' von T~inzelteilungsfehlern*" 
auszuochalten, wurde ein Zahnr_.d?erpa.ar mit unendlich 
groDer Zkhnezahl, and einem unendlich klein Teilungssprung 
 mit einem Surnmentei lunps_fehler von a•Sinc?•t , angenommen. 
Lei diesem 2ahnrc.derpaar wire die triffsfrequen.z fZ 
unendlich grof3. Deshalb kann die Gesamtzahnfederharte 
A(t, x, e,n) als eine Yonstar_te K angenommen werden and 
die durch lehler erzwur1F ene Kraft F(e,), 4,;0 als 
h Q Sin 52•t . Die Gleichung fur die tmfanc sschwingurigen 
des Gahnr:derpakres ist dv0,1,a 
  YYtX+25nrfX+KX=W+1-(.QSin.P•t (18) 
Die I,Csung der Gleichung (18) fUr Betrieb mit konstanter 
Geschwindigkeit ist 
a Sirt•c_Qt- .96) + w  X=  
 23          _S222t 52 2     I(1CV)( W2
dabei ist 
  ni_, Z---------                                                              2                (W)
Die Zunahme aW der dvnamischen kraft durch der Summen-
teilungsfehler ist 
AW= K•(x-asinszt)-w
= Ka  Sin•Cnt- cf.)
(I _ 1+,-;')2÷(2,,',2)2     
- S Ln .Q (19)
* "-teilung-" bedeutet hier die  Eingriffsteiiung .
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Andererseits sind die 
von Einheitsbreite 











2 C S2o(1,42x10kps2/mm3 
(' : spezifisches Gewicht des Stahls 8,01x10-'° kp- s1/mm3 
: Eingriffswinkel 20 Grad 
r., : Teilkreisradius des Ritzels 
Z2/Z,: Ubersetzung 
Der denkbar kleinste Wert von k ist umgefahr 1,0x103kp/mm/mm 
fUr Einheitsbreite (entsprechend einem Zahnraderpaar von 
Z,/ZA=20/20, 6=1,1). 
Nun wird angenommen, daB der Summenteilungsfehler dieselbe 
Periode wie die Umdrehung aufweist, namlich S2=V/P , 
dabei ist V : Umfangsgeschwindigkeit auf dem Walzkreis. 
Dann ist 




121< 3x10-$x r1    ! - 
W2












<< I -----u) 2 (21)
Lus Gleichungen (19) , (20) und (21) 





Da 14.0..(Q/4))2/(~                /—(22/w2)mit 
fortlaufendkleiner wird, ist der
WMaX <
a x /03
zunehmendem Wert von K 




In allgemeinen ist der Wert der Gleichung (22) sehr klein. 
1:7..so sieht man, dai3 die •Ai rkunp. des Summenteilungsfehlers 
auf die dynamische Belastung sehr gering ist, so lange 
ran nur das Zahnraderpaarsystem selbst im Auge hat. Um aber 
allgemein die vergr^Berung der dynamischen Belastung 
durch den Summenteilungsfehler zu berechnen , mu5 man 
die durch die vom Summenteilurgsfehler der Zahnrder 
erzwungenen Drehschwingungen des Z ahnr:;der-Achsen-Systems 
in die Untersuchung miteinbeziehen. Und es ist auch 
denkbar, da13 die erzwungenen Drehschwingungen das ganze 
Getriebe oder die GeriAeanlage in Schwingung versetzen, 
wobei rUckwirkend ein Uinflu auf die Umfangsschwingungen 
des Zahrrderpaares stattfindet.
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 b. Der durch die dvnan ische li'1erkenkraft verursachte
Anpre Bdruck bei Geradverzahnun



















irkung der Schmierung und 
S  Acht gelassen. Da der F 
tibertragun 
sind 1JI= 1)31=0,3, 
wird zu 
F(t)  





normale Kraft auf eine Zahnflanke 
P,P 
relativer Krummungs-Radius der Flanken ncx)=---------P
=+P 
Krummumgs-Radien an den Beruhrungspunkten 
der Flanken von Rad bezw. Ritzel 
Zahnbreite 
Poissonsche Zahl 
Elastizitdtsmoduln der Flankenwerkstoffe 
g r c ierung  der Flankenreibung werden 
 gelassen. Da der lankenwerkstoff bei Leistungs-
                      im allgemeinen Stahl ist,
O kp/mm' und. die Gleichung (23)
(24)
Aus Gleichungen (24) and (6) erhdlt man
    GH = 60, 57 k(x,x,e,;,) (x - e„,) (25) 
                         b f),-(f) 
Bild 48 zeigt die aus Gleichung (1) and (25) berechneten 
Ergebnisse fUr den FlankenanpreBdruck G., an der Beruhrungs-
stelle der Zahnkopfkante bei Eingriffsbeginn and an dem 
Beriahrungspunkt, wo die maximale Normalkraft auf die 





































Bild 48. Berechneter Verlauf der durch die dynamische 
    Flankenkraft verursachten Hertzschen Bean-
    spruchung z.Z. der Zahnkopfkantenberiihrung 
and z.Z.,wo die dynamische Flankenkraft ihren 
    maximalen Wert annimmt.
Flankenanprel3druck aufgetrafgen: Die Abszisse gibt die 
Betriebsgeschwindigkeit wieder- Die Abmessungen des in 
der Berechnung verwendeten Zahnr;;derpaar.es sind im 1:afe1 1 
gegeben and die Berechnung wurde ftr eir, i''bertra:unrs-
drehmoment von 1000 kp.cm durchgefuhrt. ,_us der Bild
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kann man ersehen, dae der Flankenanprel3druck TM an der 
Beriihrungsstelle der Zahnkopfkante bei Eingriffsbeginn 
viel grBer ist, als an dem Punkt, wo die maximale 
dynamische Normalflankenkraft wirkt, da erfahrunl ,sgem 3 
der druchschnittliche Radius der Zahnkopfkante bei einem 
uber langere Zeit verwendeten Zahnrad kaum gr f3er ist als 
0,8 mm. Der Flankenanprel3druck an der BerUhrungsstelle 
der Zahnkopfkante vergr'Bert sich ziemlich pl^tzlich am 
Resonanzpunkt and seine Zunahme ist grcJ3er als die Zunahme 
des FlankenanpreBdrucks am Punkt maximaler Normalflanken-
kraft. Die Richtigkeit dieser Rechnungsergebnisse wird 
dadurch bestrceigt, dae die rI'eeergebnisse fur den zeitlichen 
Verlauf der dynamischen Zahr_fuebeanspruchungen mit ihrem 
berechneten Verlauf Sw-#cx,x,e0.(x -e,.,) ubereinstimmen, 
pild 27, da der dynamische Bestandteil des dynamischen 
FlankenanpreBdrucks gleich dem der dynamischen Zahn-
fuebeanspruchung ist, i.e. #cz,x,e,;,).(x-ea,), siehe 
Gleichung (25). 
In dieser Berechnung wird der Schmierfilm aueer Acht 
gelassen and der maxi ,ale FlankenanpreBdruck an der 
DerUhrvngsstelle der Zahnkopfkante geht uber die Trag-
fhigkeitsgrenze des Stahls hinaus. Diese Tatsache zeigt 
die rotwen.digkeit and Bedeutung des Vorhandenseins eines 
`"chmierfi _lms zwischen den Zahnflanken, der eine Lastver-
teilung auf diesen bewirkt. Nan k^nnte deshaib daran 
denken, neue Zahnkopfformen zu entwickeln, die auch den 
Teil mit einbeziehen, der geometrisch a.ueerhalb des 
7ingriffs liegt, um einen entprechenden `>chmier•film 
sicherzustellen. Jedenfalls ist es notwendig , daB 
eine ger:Ugende Schmierstoffmenge zu den eingreifenden 
Flanken and zur Zahnkopfkante gelliefert wird .
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9. Schm.ierrethode urd lhr Ei.nfl u'? auf die dvnamische
7 hnfu'3beanspruchun ° (DZ,mpfun,Tr~steuerunp bei 
T'mfan=sschwingung' n eines ;ahnr-:derpaares durch 
eine bestimmte `-',chmiermethode) 
9-1. EinfluR des l'::impfungsfaktors auf die dynamische  
Zahnfuabeanspruchurg  
Die praktischste and erfolgreichste T-ethode, . chwingungen 
zu schw.;chen, ist bekanntl ich, die fl< mofung des ',crnv-ingungs-
systems zu verstrken.;-_uch die T'mfanrssch, ingungen eines 
































5000 10000 15000 20000 U/min
0 0.5        1.0 
Geschwindigkeit
1.5 fife
Bild 49. Einflul3 des Dampfungsfaktors auf den Verlauf 
der dynamischen Zahnfur3beanspruchung in Ab-
hangigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit 
(errechnet fizr Abtriebszahnrad unter 1000 kp-cm)
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Eild 49 zeigt die 7echnungsergebnisse fu.r die maximal en 
dynamischen 2;ahrfu" beanspruchur.gen beim Abtriebszai^nrad 
in _"tbh=n_gigkeit von der 7ietriebsgeschwindigkeit fiir die 
verschiedenen ',,erte des r,mpfungsfaktors 3 . .;.us dem 
ild ist ersichtlich, da9 die ;" -he der maximalen dynamischen 
ZahnfuRbeans',ruchung mit grf3erem r mpfungsfaktor niedriger 
wird and die ,eeoranzpunkte verschwinden. ?i1d 50 zeigt 
bei einem r',btriebszahLrad die ./ndert:ng des zeitlichen 
VerlEufes der dvnamiscnen ZahnfuBbeanspruc%un, bei ver-
schi eden.ern Tm';Pungsfaktor. n`it gr ?er werdendem D mpfungs-
faktor wird die 'Surve Flatter, damit wird die h'zchste Spitze 
niedriger. lan kann auch erkennen, daf die h chsten Spitzen 
der dynamischen ZahnfL:RbeanspruchunZ bei einer Betriebs-
geschwindigkeit un. den Hauptresonanzpunkt (9700 U/min) , 
wo die Za.;Lr:flankenabtrennurig bei geringer T impfung
—  S=0.07 














15000  U/min 
f:/ f_ 1.2 7
Bild 50. Anderung des zeitlichen Verlaufs der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungen durch Dampfungsfaktor 
(errechnet fizr Abtriebszahnrad unter 1000 kp•cm)
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der Umfangsschwingungen senr stark wird,.uberaus klein. 
werden, da die Zahnflankenabtrennung verschwindet, wenn 
der Dampfungsfaktor groB genug ist. Bild 51 zeigt den 
EinfluB des Eingriffsteilungsfehlers auf die dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungen des Abtriebszahnrades bei Betrieb 
mit verhaltnismaBig groBem Dampfungsfaktor. Das fUr die 
Berechnung verwendete Zahnraderpaar ist dasselbe, wie in 
Bild 37, and die vier verschiedenen Differenzwerte zwischen 
den Eingriffsteilungen des Antriebs- and Abtriebszahnrades 
wiederholen sich mit dem Fortschreiten des Eingriffs des 
Zahnraderpaares gemaB 1-2,3},f3,21,{2,-3},1-3,-2},.,.. 
Die vier Kurven (-3,-2},{-2,3),(2,-3},{3,2} im Bild entsprechen
a, 
y-   ~N 
m 
E' 
   .c 
 a. 
m - C 
 C 
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Geschwindigkeit
1.5 f / f
e
Bild 51. EinfluB der Eingriffsteilungsdifferenzen auf 
    die dynamische ZahnfuBbeanspruchung eines 
Abtriebszahnrades mit groBem Dampfungsfaktor 
3 =0,2 (Rechnungsergebnis)
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den dynamischen ZahnfuBbeanspruchungen'der vier Zahne. 
Wenn man Bild 51 mit Bild 37 vergleicht, ann mat 
erkennen, dal3 der rinfluB der Fingriffsteilungsdifferenzen 
auf die dynamischen Zahnful3beanspruchungen bei hohen 
Betriebsgeschwindigkeiten oberhalb des Hauptresonanzpunktes 
durch den Dampfungsfaktor kaum verandert wird, was aus 
der Erklarung unter 6-2 verstandlich ist.
9-2. Bisherige Methoden zur Verstarkung der Dampfun
der Umfangsschwingungen eines Zahnraderpaares
Die bisherigen Versuche, die Umfangsschwingungen eines 
Zahnraderpaares zu dampfen, waren nicht wirksam genug. 
Fur LeistungsUbertragungszahnrader wird gewohnlich Stahl als 
Werkstoff verwendet, and es ist nicht moglich, einen 
Werkstoff mit starkerer Innendampfung ale Zahnrad-Material 
zu wahlen. Aul3erdem sind die bisher veroffentlichten, 
etwas komplizierten Methoden zur Verringerung der 
Umfangsschwingungen des Zahnraderpaares, wie z.B. der 
Einbau von Federn and Dampfern in den Zahnradkorper, sehr 
unpraktisch, da die Herstellung des Zahnrades schwierig 
wird and damit die Herstellungskosten sehr hoch, and 
noch dazu die prazise Fabrikation der Zahnrader auBer-
ordentlich erschwert let. Aus diesem Grund dUrfte 
besagte Methode fur Hochgeschwindigkeits-Zahnra.der 
kaum verwendbar sein. 
Bild 52 zeigt die Anderung des Dampfungsfaktors durch 
Anderung von Olzahigkeitsgrad and 011ieferung. Der 
Dampfungsfaktor wurde aus der aufgezeichneten Kurve 
fur die Beschleunigung der Umfangsschwingungen bei Gerad-
verzahnung mit Modul 3 mm, Zahnezahl 36/36, Breite 10 mm 
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Bild 52. Anderung des Dampfungsfaktors durch Olsorte, 
Olzufiihrungsmenge and Betriebsbedingungen 
(MeBergebnisse nach M.Fujimura and H.Fukuma)
Die Messung wurde mit einem anderen Zahnradpriifstand 
durchgefiihrt, wobei das Schmiermittel auf den Eingriffs-
punkt aufgetaufelt wurde. Aus dem Bild ersieht man, daB 
die Zunahme des Dampfungsfaktors, wenn das Schmierstoff 
Mechanic-Oil #44 durch Turbin-Oil #150 ersetzt wird, 
etwa 0,02 betragt, und, wenn die Schmierstoffmenge von 
2,5 auf 250 cc/min vermehrt wird, bei etwa 0,01-0,03 
liegt. Es scheint, daB eine solche Anderung des Dampfungs-
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faktors in der Tat fast keinen Einflu!3,_auf._die dynamische 
Belastung hat. Diese Folgerung..wurde auch durch.-die 
  Messungsergebnisse bestatigt, die auf dem Hochgeschwin-
  digkeits-ZahnradprUfstand gewonnen wurden, namlich, daB;,..; 
  sich der zeitliche Verlauf, also die K_urvenforM, der
  dynamischen Zahnful3beanspruchung durch die Erhohung des 
Olzufuhrungsdruckes von 0,5 kp/cm auf 2,5 kp/cm and 
  durch die Anderung der Schmierstoffsorte von Turbinenol 
  #90 in Turbinenol #150 nicht anderte. 
  Eine weitere Moglichkeit ware; die Drehreibung des Zahn-
  rades zu vergrol3ern, was ebenfalls zu einer Verstarkung 
  des Dampfungsfaktors fUhren wurde, aber eine starkere 
  Drehreibung wirkt sich in negativer Weise direkt auf den 
Leistungsverlust aus, and ist deshalb nicht zu empfehlen.
9-3. --------------------------------------------- 
Wenn-der Olfilm zwischen den im Eingriff befindlichen 
Zahnflanken verdickt werden kennte, so wurde angenommen, 
wurde das wohl auch zu einer Verstarkung der Dampfung 
and damit einer Verringerung der Umfangsschwingungen and 
der dynamischen Belastung fUhren. Zu diesem Zweck wurde 
eine besondere Schmiermethode fur die Zahnrader entwickelt, 
eine Art Zentrifugalschmierung. Bild 53 zeigt das Schema 
and Aussehen des Zahnrades, an dem diese Schmierung 
erprobt wurde. Die Abmessungen des Zahnrades waren 
dieselben wie in Tafel 1, and durch ',Ocher an den Zahn-
fuf3fiachen wurde der im Innern der 'Zahnrader enthaltene 
Schmierstoff mittels Zentrifugalkraft auf die Zahnflanken 
herausgedruckt. Bei der Ublichen Dusenschmierung fur 
Hochgeschwindigkeitsgetriebe,.bei der sich die Olspritz-
di9sen meistens auf der auslaufenden Seites des Eingriffs
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 Bild 53. Xul3eres Bild and Schema des Zahnrades mit 
Zentrifugalschmierung
befinden, wird die „chmierstoffner,ge, die die 1'ingriffs-
flanken erreicht, ,it zunehmender Betriebsgeschwirdigkeit 
gerin:er., da die gerade im i.uslauf befindlichen Zihne der_ 
Olstr.om von den eingreifenden Zahnflanken abhalten. Dadurch 
wird der Schmierunriszustand lVckenhaft, and wenn auch 
die Dicke des Olfilms fir die Schmierung ,elbst genUgt, 
ist eie doch zu gering, um die T-mfar.gsschvir.gungen des 
Zahnrderpaares zu d m_ifen_. Aber bei der 
Zentrifugalschmierun_gsmethode nimmt im Gegenteil die 
auf die 2,ahnfl.anken gespritzte Schmierstoffinenge mit 
zunehmender Betr.iebsgeschwindigkeit zu, and auch zu den 
Zahnflanken im Fingriff. wird Schrrierstoff geliefert. 
Damit ist anzunehrnen, daf? der Olfilm zwischen den _".in-
griffszahnflanken dicker wird, der 1I;mpiur sfar for der 
Pmfanpsschingune'en dc,s Zahnr.zderpa.ares sich vergrert, 
and demzufolge die Schwin,zungen and die dynamische 
Eeias'ung sich abschw. chen.
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9-4. Fir.flu2 der •":chmiermethode auf die dvnamische
Felastung urid 4;irkung der 2entrifugalschmierun
Bild 54 zeigt die Me13ergebnisse des zeitlichen Ver-
laufs der dynamischen 2,ahnfur3beanspruchungen fizr drei 
verschiedene 11einspritzmethoden: DUsenschmierung 
gegen den auslaufenden Eingriff Bild 3, Dizsen-
schmierung auf der :ingriffsseite', Zentrifugalscl,.mierung. 
Pie 1'e€-ung wurder mit demselben Zahn.r ,de]'paar durch-
fLthrt . T ach dem Versuc : wurde keine Anderung in den 
Zalir_flankenformen festgestellt. Bei der DUsenschmie-














 Bild 54. Vergleich zwischen den zeitlichen Abldufen 
         dynamischen Zahnful3beanspruchungen je nach 
         Schmiermethode (gemessen bei 1100 kp.cm)
der
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dynamische ZahnfuTbe=.nscruchun„ natUrlich die gleiche 
Form wie oben, vgl. Kap. 6. Bei Verwendung der Zentri .-
fugalschmierunc werden die kleinen 4ellen in den dyna-
mischen Lahnfu°beanspruchungs-Kurven sehr schwach 
(siehe 2700 U/min). Und die Zahnflankenabtrennung wird 
sehr gering, oder verschwindet manchmal Ganz, auch wenn 
die Betriebsgeschwindigkeit in die Gegend des Haupt-
resonanzpunktes kommt, wobei die Differenz zwischen der 
ersten and zweiten Spitze der Zahnfuf3beanspruchung kleiner 
wird (siehe 11000 U/min). Auch bei 15000 U/min erscheint 
die gleiche Anderungstendenz in der dynamischen ZahnfuB-
beanspruchung. Dieses Verhalten entspricht genau der 
Anderung der berechneten dynamischen Zahnf'u!3beanspruchung 
durch Vergr^Berung des Dampfungsfaktors , vgl. Bild 50_ 
Deshalb kann man annehmen, da sich der Dampfung 
der Umfangsschwingungen bei Betrieb mit Zentrifugal-
schmierung sehr verstar.kt. Fs scheint jedoch, da 
sich der Dampfungsfaktor nicht geradlinig in Abhn-
gigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit andert. Bei 
DUsenschmierung an der hingriffsseite zeigt die dyna-
mische Zahnfu!?.beanspruchur± fast die gleiche Form wie 
bei Zentrifugalschnierung. D:.mit scheint bewiesen, 
da2 den eingreifenden Zahnfianken mehr Schmierstoff 
zugefihrt wird, and da? auch der Dampfung der 
Umfangsschwingungen des Zahnraderpaares zunimmt. 
Bild 55 (a), (b), (c) zeigt die McBergebnisse der maxi-
malen dynamischen ZahnfuBbeanspruchungen am Abtriebszahnrad 
fir die verschiedenen Schmiermethoden in Abhangigkeit 
von der Betriebsgeschwindigkeit. Die vier Kurven in jedem 
Bild wurden mit den 4 gleichen Zahnen desselben Abtriebs-
zahnrades ermittelt. Was man auf dem Bild erkennt, ist, da2 
die dynamische ZahnfuBbeanspruchung fir die verschiedenen 
Schmiermethoden verschieden ist. D.h. die dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungskurven , die bei Schmierung 
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digkeitsbereich  obcrha_lb des "1auptre onanzpunktes eine 
klare Stufen.folge bildeten (vgl. Kapitel 6), zeigen bei 
"chmierung an der Eingriffsseite and bei :entrifugal-
schrrierun.g einen wilikUrlichen Verlauf, and die hchste 
dvnamische Zahnfur3beanspruchurit_ findet, je nach Schmier-
methode, an einem anderen Zahnfuf? statt. Man sieht 
auch, sich bei Schrnierung an der Vint riffs eite der 
Lauptresonanzpunkt etwas nach unten verschiebt. Die 
Ursache dafUr wird wie folgt an_genommen: Bild 56 zeigt 
das Zahnr<<derpaar im Eingriff. Weriri der Schmierstoff 
an der Uinc,riffsseite zufuhrt wird, ist im Fereich 
A,B,C,D, zwischen den Zahnk^pfen and ZahnfU!?en genugend 
di. Deshalb bildet sich zwischen den Zahnflanken leicht 
ein "chmierfilm, be,con -ers zwischen der: Flanken des Zdhre-
                                          paares (3), bestehend 
olzufuhrung anaus Tiahn P3 and G3, 
der Eingriffsseite                                           da der Oldruck in 
f-77-1Bereich P mit fort-
   CIt 
      D-~ 
Abtriebs-
z ah nr ad F —
 P/ 
P2
Ant r l ebs-
 zahnrad
Bild 56. Schema von Schmierstoff-
          zufizhrung and Eingriffen
laufendem :,ingriff 
wegen der Raumver-
rir:gerung sehr hoch 
wird . rin ;genugender 
:;chmierfilm zwischen 
den Zahnflanken undert 
den D.mpfungsfaktor, 
den Verlauf der 
Gesamtzahnfederharte, 









bei Zentrifugalschmierung  and bei eingriffseitiger DUsen-
schmierung besteht darin, da2 bei Zentrifugalschmierung 
die Schmierstoffinenge it i.ereich A, B, C geringer ist 
als bei besE,gter Dusenschmierung, aber im Bereich G, H 
kehren sich die Verhaltnisse um. Wenn man die Auswirkung 
der beiden Schmiermethoden (Bild 55 (b), (c)) auf den 
Verlauf der Kurven fUr dynamische ZahnfuBbeansprUchung 
vergleicht, zeigt sich, daR der Schmierzustand, d.h. 
die i1verteilung im Bereich D, E, F, G bei Zentrifugal-
schmierung gleichmaBiger bleibt als bei eingriffs-
seitiger Dusenschmierung, da die Kurven fUr die dyna-
mische ZahnfuBbeanspruchung,Bild 55, bei der ersteren 
weniger bewegt sind als bei der letzteren. Um den Fin-
fluB der obigen Schmiermethoden auf die d-;=namische Belastung 
zu untersuchen, wurde die dynamische ZahnfuRbeanspruchung 
an den bereits herangezogenen 4 Z.hnen and weiteren 4 
Z:ahnen des Abtriebszahnrades des obigen Zahnraderpaares 
unter,gleichen Betriebsbedingung gemessen. Ein Vergleich 
zwischen dem Summenverlauf der acht Kurven and der beiden 
Schmiermethoden erlaubt es, SchlUsse zu ziehen auf die 
allgemeinen Anderungstendenzen bezuglich der dynamischen 
ZahnfuBbeanspruchungen. Bi_ld 57 gibt den Vergleich 
zwischen DUsenschmierung an der Seite des auslaufenden 
Fingriffs and an der Fingriffsseite. Die schraffierten 
Flachen entsprechen der Streuung der dynamischen Zahn-
fuRbeanspruchung bei den 8 admen. Der Summenverlauf 
der dynamischen ZahnfuRbeanspruchungen weist bei Dusen-
schmierung auf der Fingriffsseite mehr Spitzen auf als 
bei Dusenschmierung auf der Gegenseite, was anzeigt, 
da2 der Schmierzustand bei eingriffsseitiger Dusen-
schmierung starker von der GeschwiridiF_;keit abhangig ist. 
Aber die Zunahme der dynamischen ZahnfuBbeanspruchung 
am Hauptresonanzpunkt ist weniger stark als bei Dusen-
schmierung auf der Eingriffsseite. In letzterem Fall 
zeigt sich, daB sich der Haupt- and der zweite Resonanz-
punkt in Richtung geringereretriebsgeschwindigkeit
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Bild 57. Anderung der dynamischen Zahnfuf3beanspruchungs-
          ziffer durch Verwendung von Disenschmierung auf 
         der Eingriffsseite
verschieben, and da0 sin weiterer scheinbarer iaupt-
resonanzpunkt etwas links vom eigentlichen Haupt-
resona.nzpunkt (bei etwa 9000 U/min) auftritt. Das ist 
eir. Tewcis fiir die Verringerung der Zahnfederh-rte, 
die die 7.xistenz eines `'.chmierfilms zwischen den Zahn-
flanken best'-„tigt, aber auch fizr die starke Geschwindig-
keitsabh ngigkeit des Schmierfilms. Urd im Hochgeschwin-
digkeitobereich scheint die ein riffsseitige ?~izsen-
schmierun, in Richtung auf eine Verringerung der
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Bild 59. Anderung der dynamischen Zahnful3beanspruchungs-
    ziffer durch Zentrifugalschmierung. Zusatzliche 
Tragheitsmasse verschiebt den Resonanzpunkt in 
    Richtung niedrigerer Betriebsgeschwindigkeit.
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 dynamischen Zalinfu°beanspruchung hin zu irken. hid 58 
zeigt einen Vergleich zwischen dem Summenverlauf der 
dynamischen <ahnfu!?teanspppruch;,ngen bei entrifugalschmie-
run.g and bei Dusenschmierung am auslaufend .en Einp;riff. 
Bild 59 gibt die entsprechenden heqergebnisse fUr dasselbe 
Zahnr:iderpaar, dap mit zusU.tzlichen Tragheitsmassen 
versehen wurde, um den Hauptresonanzpunkt herabzudrUUcker . 
Fan sieht aus den Bildern, de.B bei Zentrifugalschmierung 
in dem k;urvenband der dynamischen Zahnfubeanspruchungen 
die Spitzen fur die Betriebsgeschwindigkeiten von 
fz / fe =1/2, 1/3,... fast verschwinden, and die Eurven 
am Hauptresonanzpunkt weit weniger hoch aufsteigen. 
Das veranschaulicht gut die Wirkung des hheren Dampfungs-
fa.ktors auf die dynamischen Zahnfu"beanspruchunen, die 
auch aus Bild 49 zu erseben ist. In Bild 49 werden die 
dynamischen Zahnfu?.beanspruchungen im hetriebsbereich 
weit oberhalb des Hauptresonanzuunktes (ff> fe ) mit 
grd9erem Dampfun_gsfaktor .$ nicht kleiner. Aber 
abweichend davon sind sie nach den Me8ergebnissen nach 
Bild 58 and Idild 59 betr,chtlich geringer als bei Dhsen-
schmierung von der Gegenseite her, and sie sind auch 
etwas ried.riger als bei Dusenschmierung an der Bin-
griffsseite. heben der Erhdhung des D_.mpfungsfaktors 
ist dies die zweite wunschenswerte Auswirkung der 
Zentrifugalschmierung auf die dynamischen ZahnfuBbean-
spruchungen. 
Fan sieht in Bild 59, da!' bei der Zentrifugalschmierung 
der Summenverlauf der dynamischen Zahnfu'Theanspruchungen 
eine ganz andere Form hat als bei der auslaufsseitigen 
Dusenschmierung, and wie diese vom berechneten Verlauf 
a.bweicht, vgl. Bild 49. D.h. er weist keinen klaren 
'Taupt- and zweiten Resonanzpunkt auf, and zeigt 
unregelmI3ige Spitzen and Senken. has ist ein Beweis, 
welch starken Binflu3 der Schmierzustand auf die 
Ar_derung der dynamischen Belastung hat. Venn sich die
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 Bild 60. Aussehen der Zahnr .der mit 
zusatzlichen Tragheitsmassen
Tragheitsmassen 
in etwa 1 mm 
Entfernung von 
den Seitenflachen 






nicht zu genUgen, 
was zu einem 
unregelmat3igen 
Schmierzustand 
im Bereich zwischen 
den Kopfen and 
FU[3en der kammenden 
Zahne fUhrt.
9-5. Vergleich zwischen den Schmiermethoden in Bezu
      auf den Leistungsverlust  
Eine bestimmte Schmiermethode, die bezuglich des 
Schmierzustandes and der Verringerung der dynamischen 
Belastung Vorteile mit sich brin.gt, dabei aber zu 
einem sehr starker Leistungsverlust fUhrt, stellt 
keine brauchbare Schmiermethode dar. Bild 61 zeigt 
die erforderlichen Stromstrken fir den Antriebs-
motor des PrUfstandes in Abha.ngigkeit von der Betriebs-
geschwindigkeit. Die durch die 3 Schmiermethoden 
gewonnenen Kurven geben ein klares Bild von den Unter-
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Geschwi nd igkei t
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EinfluB der Schmiermethoden auf die Verlustleistung 
des PrUfstandes (gemessen bei Ubertragungs-
drehmoment 1100 kp-cm)
die sich fizr die Verringerung der dynamischen Frlastung 
am vorteilhaftesten erwiesen haben, n;smlich die ein-
griffsseitige Dusenschmierung and die Zentrifugal-
schmierung, vergrd1ern die Verlustleistung im Vergleich 
zur Dusenschmierung am auslaufenden Fingriff. Aber 
bei der Zentrifugalschmierung ist die Zunahme der 
Verlustleistung sehr gering, and wurde deshalb in 
der Praxis wohl kaum einen Pachteil gegeniiber der 
auflaufsseitigen DUsenschmierung bringen. Dagegen 
ist die Zunahme bei DUsenschmierung an der Eingriffs-
seite im Hochgeschwindigkeitsbereich auerordentlich
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stark. Und es ist woiil anzunehmen, dari Dusenschmierung 
an der ingriffsseite eine Verschlechterung des 
Wirkungsgrades von Getrieben mit sich bringt. 
Der groRe Unterschied in der Zunahme der Verlustleistung 
bei eingriffsseitiger Dusenschmierung im Gegensatz zur 
Zentrifugalschmierung, welche beide fUr die Verringerung 
der dynamischen Belastung gleich wirkungsvoll sind, scheint 
darin zu liegen, daB sich bei ersterer im Bereuch zwischen 
den Zahnkorpern and den Zahnfithen vor dem Eingriff Uber-
schussiger Schmierstoff ansammelt, der keine eigentliche - 
Schmierungsaufgabe erfullt. 
Der Vorteil der Zentrifugalschmierung vor den anderen 
Schmiermethoden, besonders fur Hochgeschwindigkeits-
getriebe, liegt damit klar auf der Hand.
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10. Dynamisches Verhalten von Schragverzahnungen  
Fs gibt fast keinen Fall in der Praxis, in dem fir 
Hochgeschwindigkeitsgetriebe eine Geradverzahnung 
verwendet wird. Fast immer handelt es sich um 
SchrGgverzahnung oder Pfeilverzahnung. Diese Tatsache 
zeigt, daR. erfahrungsgem die Schr~:.gverzahnung 
gegenUber der Geradverzahnung einen Vorteil bietet. 
Uber das dynamische Verhalten von mit niedriger oder 
mittl_erer Geschwindigkeit laufenden Schrgverzahnungen _ 
sind schon einige Untersuchungen (15)ver ffentlicht 
worden, aber noch kaum Uber das bei Hochgeschwindigkeit. 
In diesem rapitel soll also das dynamische Verhalten von 
Schr':gverzahnungen bei sehr hohen Betriehsgeschwindigkeiten 
experimentell untersucht and mit dem von Geradverzahnungen 
verglichen werden.
10-1. YEthode zur Unter.suchung der Umfangsschwingungen
        bei Schr.gverzahnung 
Fs ist ein sehr schwieriges Problem, die dynamische 
Belastungsziffer bei `,chr4verzahnung zu definieren. 
Vom Standpunkt der Festigkeitsberechnung aus scheint 
die gleiche Definition wie bei der Geradverzahnung 
zutreffend: die dynamische Belastungsziffer wird hier 
als Verhltnis zwischen der hccnsten dynamisch wirkenden 
Kraft (oder Beanspruchung) and der h;chsten statisch 
wirkenden Kraft definiert, wobei nicht berucksichtigt 
wird, an welcher Stelle der Eeruhrungslinie auf der 
'ingriff _sflche die Kraft ihre hcchsten '• ert aunimmt. 
l_ber bei $chrugverzahnung ist es :-;.0 erst schwierig, 
nach dieser Definition die dynamische Belastungsziffer 
experimentell zu bestimmen.
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‘;ird auf einer Zabnifla.nke in einer bestimmten Lage, 
die durch 1, , vgl. Bild 64, definiert ist, eine Be-
rUhrungsl.inie angenommen, Bild 62, so 1<:St sich die 
Verteilung der Flankenkraft Uber die BerUhrungslinie als 
,f„(.e, t—) angeben, wobei i eine angenommene Stelle auf 
der RerUhrungslinie daste]lt, und es ergibt sich eine 
Funktion, die die Beziehung zwischen der Flankenkraft 
f„(.e, t„) •d2 im unend] ich kleinen Bereich cra auf der 
Beruhrungslinie und die Beanspruchung am bahnfuS an der 
Stelle y , als rd,l~e ti) darstellt. Bei Geradverzahnung 
stimmt -4(y,J ,.) mit dem r influ -Koeffizienten Sct, Dix 
die Zahnfu`'beanspruchung Uberein. Bei Schrgverzahnung 
wird die Zahnfu[?beanspruchung G an der Stelle y durch
 C=f.e,~         o,elicy,i,t'n.)fJrbx„)-dQ 
ausgedruckt, dabei ist -, die L.nge der 
Das Spannungesignal K#, vom MeBstreifen 
             Verteilung der
Flankenkraft
 Bild 62. EinfluB der Plank 
         auf die Dehnung an 
          angenommenen Stel: 
ZahnfuB
Q(26) 
i e  Bertzhrungslinie . 
. if n an der ZahnfuBstelle 
yo entspricht 
                  Kgo=CA.) (y ,., 
f„ (-F, tK) • dQ 
                      (27) 
Beruhrungslinie  
dabei ist CAr 
                   eine Konstante,
                 die durch 
                 die Empfird-
                 lichkeit des 
MieBstre.ifens 
                    u.s.w. bestimmt 
le y am                   wird. Die 
dynamische
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ZahnfuBbeanspruchungsziffer an der Stelle _ ist aus 
Gleichung (26) and (27) zu berechnen:





Die beiden Werte des dynamischen and statischen K~, 
kcnnen experimentell bestimmt werden, so erhalt man 
die dynamische ZahnfuBbeanspruchungsziffer an der 
Stelle, wo sich der MeRstreifen befindet. Die dyna-
mischen ZahnfuBbeanspruchnungziffern fii.r die izbrigen 
Punkte auf der ZahnfuB-Linie and die dynamische Flanken-





max. { Ja,c.e,.t,.) :statisch
Diese Werte bilden keineFunktion von Kg, . Das heiSt, 
das NeBspannungssignal aus einem McBstreifen gibt wenig 
Hinweise auf die ZahnfuBbeanspruchung and Flankenkraft 
an anderen Stellen auBerhalb des heSstreifens. 
Aber bei einem fast fehlerfreien Zahnraderpaar kann man 
das dynamische Verhalten der Umfangsschwingungen im 
allgemeinen sehen: Nun wird 4,, (.P,z,.) als Zahnfederh:irte 
des Za.hnepaars (i) an der Stelle I auf der Beriihrungs-
linie angenommen and Cd,(,0,0 als Fehler an dieser Stelle, 
dann ist 




YL~c :s tat isch
(7). Aus Gleichung (27) and (2 9) bekommt man
x 5 -4 4,12,       (4, olQ - Jo 4:(~0.2,.tn)•,2,.)(1,in)• eu,(1,t,) •dQ
      .e, Xs.f-41;((Yo Q, to . kGi)(.Q,tn.) dQ -41:(Y , t)•7Fr:)(I,tA) •etJ)(.Q,,tn)• dl
(30)
dabei zeigt Index s den statischen Wert an. Wenn )t, 
fUr eine entsprechende Stelle auf der BerUhrungslinie 
in die Gleichung eingesetzt wird (*~dynamisch—hstatisch) , 
and der Zahnfehler viel kleiner ist als X ( d.h. 
X » t?,;,(.e,10 ) , ergibt sich: 
Kp:dynamischX  
•statischXs 
                                       Gleichung (31) 
                                             zeigt, daP man 
                                             das dynamische
                                             Verhalten der 
_T _1~~~ Lmfangsschwing
 /  Seite  B ' \ 
^Ju' 
Drahtmefistreifen
Bild 63. Anbringung 





den Zeitpunkt L. 
innerhalb der 
Gesamtberuhrungs-
zeit fir einen Zahn 
ermitteln kann. 
IJnd durch Gleichungen 
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Eingriffsteitung_t 




        zur Zeit t
..2         y, 
       desher





Bild 64. Schema fiir die Beziehung 
               zwischen der Lage der
Beruhrungslinie auf der 
Eingriffsflache and dem 
               entsprechenden Zeitab-
               schnitt tninnerhalb der 
               gemessenen Spannungssig-
               nale 
Die Gr Se des Spannungssignals fir den 
Xn ist Vt (oder K' ). xn=2;/7r , dabei 
Z-t=C6 +6,j0. TZ and '?die Zeitdauer 
be ;inn bis zum entsprechenden Zeitpunkt 
Spannungssignale aus beiden NePstreifen.




Bild 63 zeigt 
die Stelle, 













hin auf dem 
Bruchquerschnitt 
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 Bild 65. Fertigungsgenauigkeit der Versuchszahnrader
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Tafel 2 zeigt die Daten des  Prufzahnraderpaares, 




10-2. Umfan sschwingune•en bei Schraaverzahnun
Bild 66 zeigt die FeBformen der Spannungssignale von 
P9eBstreifen auf Seite B, Bild 63, fiir Zahnraderpaare 
verschiedenen Schragungswinkeln and verhaltnismaBig 
schmaler Zahnbreite b=20 mm. Bei dem Zahnrad mit 
















(11300 U/min) (17000 U/min)
32.860'
(2780 U/min) (12370 U/min) (16600 U/min)
 Bild 66. Zeitlicher Verlauf der MeBspannungssignale fur 
verschiedene Betriebsgeschwindigkeiten and 
Schragungswinkel. Zahnbreite der Versuchszahn-
rider b=20 mm. (Seite B, bei 1500 kp•cm)
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weisen die Spannungssignale  einen klaren Hauptresonanz-
punkt auf. Im Bereich der Betriebsgeschwindigkeit neben 
dem Hauptresonanzpunkt andert sich die Form des Spannungs-
signals stark und wie bei Geradverzahnung findet auch 
eine Zahnflankenabtrennung statt. Bei einem Zahnraderpaar 
von gleicher Zahnbreite weist mit der Zunahme des 
Schragungswinkels auf /3. =23,074` and /3..32,86C-die Form 
des Spannungssignals unter verschiedenen Betriebsge-
schwindigkeiten geringere Anderungen auf and der Resonanz-
zustand wird ziemlich verschwommen. Besonders fizr 
/3e =32,860°kann man aus der Form des Spannungssignals 
nicht ermitteln, ob ein Resonanzzustand besteht oder nicht. 
Bild 67 zeigt den Verlauf der Umfangsschwingungen zu 
bestimmten Zeitpunkten in Abhangigkeit von der Betriebs-
geschwindigkeit. Die vier Kurven entsprechen den 
N.eRwerten fur vier verschiedene Zahne. Bild (a) zeigt 
die Gr5f3e der Umfangsschwingungen zu dem Zeitpunkt 
genau in der Mitte der BerUhrungszeit, and Bild (b) 
zeigt sie zum Zeitpunkt, wo das McBspannungssignal bei 
Hauptresonanzgeschwindigkeit seinen hcchsten Wert annimmt. 
Es ist selbstverstandlich, daB der Verlauf der Umfangs-
schwingungen, die sich mit der Betriebsgeschwindigkeit 
zndern, davon abhangt, zu welchem Zeitpunkt sie innerhalb 
der Beruhrungszeit eines Zahnes untersucht werden. 
Diese Tatsache erhellt aus der Anderung des Verlaufs der 
Kurvengruppen in Bild (a) and (b). Aber die PrUfung der 
Umfangsschwingungen zu verschiedenen Zeitpunkten tiber 
die Beruhrungszeit eines Zahnes hinweg ergibt, daB die 
Umfangsschwingungen bei Schragverzahnungen mit verhaltnis-
mei ig kleinem Sc.hragungswinkel and schmaler Zahnbreite im 
Bereich der Hauptresonanzgeschwindigkeit rel. stark 
werden, and im Betriebsgeschwindigkeitsbereich oberhaib 
des Hauptresonanzpunktes nit zunehmender Geschwindigkeit 
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67. Verlauf der Umfangsschwingungen eines ZahnrZderpaares 
    mit Schragungswinkel 0.=16,260'und Zahnbreite b=20,0 mm 
    (gemessen bei 1500 kp'cm)
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050 
 Umfangsgeschwindigkeit auf
        100 m/s 
dem Watz.kreis
Bild 68. Dynamische Beanspruchung im Zahnful3bereich an der 
    zuletzt in Eingriff kommenden Stelle des Zahnes
(Abtriebszahnrad,fo=16,260`, b=20,0 mm, 1500 kp•cm)
Bild 68 zeigt die ZahnfuBbeanspruchungsziffer gemaR 
Gleichung (28) an den Zahnfu8teilen an der zuletzt in 
Fingriff kommenden Stelle des Zahnes (d.h. an der Stelle 
des MeBstieifens auf Seite B). Auch hier zeigt der Verlauf 
der Zahnful3beanspruchungsziffer fast die gleiche Form 
in Abhangigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit wie bei 
Geradverzahnung. 
Bild 69 (a) gibt den Verlauf der Umfangsschwingungen 
fir Schrigverzahnung mit einem verhaltnismi8ig groIen 
Schra,gun.gswinkei von /3.=32,860° zum Zeitpunkt genau in 
der I1itte der Beruhrungszeit in Abhangigkeit von der
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Bild 69. Verlauf der Umfangsschwingungen des Zahnr.derpaares 
mit SchrZ.gungswinkel i3.=32,860° and Zahnbreite 
b=20,0 mm (gemessen bei 1500 kp•cm)
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Betriebsgeschwindigkeit. In  dem Fall, wo das YeRspan-
nungssignal nur eine unklare Resonanz zeigt, findet man 
bei der quantitativen Messung der Mei?:spa7 nungssignalform, 
dar3 die Umfangsschwingungen an der Haupt- and der zweiten 
Resonanzstelle etwas grBer werden. Aber die H:5hen der 
Spitzen sind hier um vieles schwacher als bei Gerad-
verzahnung oder bei Schragverzahnung mit kleinem Schr .-
gungswink_el, and ihre Existenz kann fast vernachlassigt 
werden. Bei Schragverzahnung mit verhltnismaJ3ig gro!3em 
Schragungswinkel wird die Starke der Umfangsschwingungen 
durch die Wahl des Priifungszeitpunktes tK wa,hrend der 
Beruhrungszeit eines Zahnes wenig beeinflu9t, was man 
aus einem Vergleich der Kurvenh^hen in Bild 69 (a) and 
(b) ersieht, da sich die McBspannungssignalform mit 
der Betriebsgeschwindigkeit fast nicht indert. Ein 
Vergleich der Kurven in Bild 67 and Bild 69 laBt 
erkennen, daI3 im Hochgeschwindigkeitsbetrieb mit zu-
nehmender Betriebsgeschwindigkeit die Umfangsschwingungen 
allm<hlich schwcher werden, wobei bei Verzahnungen mit 
gr[3erem Schr gungswinkel die Form ausgeglichener ist, 
als bei Verzahnungen mit kleinerem Schragungswinkel. 
Auch ist die St-.:.rke der Umfangsschwingungen bei gro!?em 
Schragungswinkel geringer als bei kleinem Schragungswinkel. 
Bild 70 zeigt den Verlauf der dynamischen Belastung fir 
zwei Schragverza.hnungen mit gleichem Schragungswinkel 
(/3,=23,074'), doch mit verschiedener Zahnbreite von 
b=20 mm und b=32,14 mm zum Zeitpunkt 2a=1,046 7Z, also in 
der Pcitte der Berihrungszeit des 20 mm breiten Zahnes. 
Bei der Verzahnung mit schmaler Zahnbreite (b=20 mm), nach 
Bild (a), ist ein leichter Hauptresonanzpunkt zu beobachten, 
wd.hrend bei der Verzahnung mit breiter Zahnbreite (b= 
32,14 mm), nach Bild (b), praktisch keiner auftritt. 
Die Hdhe der dynamischen Eelastung wird bei einer 
Verzahnung mit breiter Zahnbreite merklich kleiner als
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5000 10000 15000 
   Drehzahl
20000  U/min
 050100 
      Umfangsgeschwindigkeit auf dem Walzkreis 
  (b) Zahnraderpaar mit Zahnbreite b=32,14 mm, 
      gemessen zum '°.eitnunkt 1„=0,423 (t =1,046•TZ) 
Bild 70. Vergleich der Umfangsschwingungen zwischen 
einem Zahnr"'derpaar mit Schragungswinkel 
'.=23,074°, Zahnbreite b=20,0 mm and einem 
          mit gleichem Schragungswinkel aber anderer
         Zahnbreite b =32,14 mm (gemessen bei
        1500 kp•cm)
m/s
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bei einer mit schmalerer Zahnbreite. Auch bei  Yrufungen 
der dynamischen Belastung zu anderen Zeitpunkten des 
Fingriffs ist diese Erscheinung klar zu beobachten. 
Nan kann deshalb annehmen, daP bei Schragverzahnung 
iiberhaupt die Tendenz besteht, daR mit zunehmender 
Zahnbreite die dynamische Belastung schw.cher wird.
 Die Ursachen, warum die dynamische Belastung bei mit 
Hochgeschwindigkeit laufenden Schragverzahnungen mit 
gro11er werdendem Sprunguberdeckungsgrad geringer wird, 
scheinen zu sein: 
a1 Die Verminderung des Verhaltnisses zwischen der 
   Amplitude des zeitlichen Verlaufs der Gesamtzahnfeder-
    harte ~.'l ,X,G,,,) and ihrer durchschnittlichen (zeitlichen) 
Grcl3e. 
2Q Die besseren Schmiereigenschaften bei Schragverzahnung. 
 Verminderung des Verhaltnisses zwischen dem zeitlichen 
 Verlauf der Gesamtzahnfederha.rte and ihrer durchschnitt-
 lichen Gr5d3e nach Q besagt, dal-3 das angeregte Glied 
 der Gleichung fUr die Umfangsschwingungen kleiner wird, 
 wodurch die Steigung der vom I'.ullpunkt ausgehenden 
 Linie, die den Betriebsdaten des Zahnraderpaares ent-
 spricht, Rild 15, geringer wird and sich vom Unstabilitats-
 bereich entfernt. 
 Die Schmierung bewirkt bei Schri;.gverzahnung nach 2Q einmal 
  eine Zunahme des Dampfungsfaktors bei den Umfangsschwin-
 gungen, die durch die VergrPerung der Schmierfilmdicke 
herbeigefuhrt wird. Als Grund der besseren Schmiereigen-
 schaften bei Schragverzahnung gegeniiber der Geradverzahnung 
 kommt hinzu, daB der 7'ingriffsstol3 bei Schragverzahnung 
schwacher ist and damit der Schmierfilm am Eingriffsbeginn 
 kaum abreiRt, and dal?, die Verschiebung der Beruhrungslinie 
  in Axialrichtung die Schmierfilmbildung begunstigt, u.a.m,. 
 Aber darUber hinaus iibt die Schragverzahnung auf den in
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Axialrichtung eingepreSten Schmierstoff eine starke 
Schraubenpumpenwirkung aus, durch  die mehr Schmierstoff 
der Fingrif.fsstelle zugefuhrt wird. Die Zufuhrunzsmenge 
nimmt somit mit zunehmender Geschwindigkeit, zunehmendem 
Schragungswinkel and groBerer Zahnbreite zu, was also 
eine Verdickung des Schmierfilms bedeutet. Dieser 
verdickte Schmierfilm verursacht eine stdrkere Dampfung 
der Limfangsschwingungen, nach Kapitel 9. 
Aber nach Bild 70 (b) kann die Schw«chung der Umfangs-
schwingungen mit der Verminderung des Verhriltrisses 
zwischen dem zeitlichen Verlauf and der durchschnittlichen 
GrdBe der Gesamtzahnfederh rte and der Starkung des 
Dampfungsfaktors allein nicht erklart werden. Das heiBt, 
die durchschnittliche, auf das Zahnraderpaar izbertragene 
Belastung wird, nach Bild 70 (b), mit zunehmender Betriebs-
geschwindigkeit kleiner und im Hochgeschwindigkeits-
bereich weicht sie vom eingestellten siert ab, w ,hrend 
sie bei konstantem Drehmoment gleich bleiben rr`u?te.. 
T:ine Ursache dieser Diskrepanz scheint die oben erwdhnte, 
den Schrdgverzahnungen eignende Schmierwirkung zu sein. 
Bild 71 zeigt die Anderung des Verhdltnisses zwischen 
der zeitlichen Lange 2 des McBspannungssignals and der 
Umdrehungszeit 77, des Zahnrades in Abh.ngigkeit von der 
Betriebsgeschwindigkeit, wobei der lrett fir die niedrigste 
Geschwindigkeit ale IaBstab genommen wird. Das zur 
Nessung verwendete Zahnraderpaar hat einen Schragungs-
winkel i3 =23,074`und eine Zahnbreite b=32,14 mm, gemi,B 
Bild 70 (b). Bei SchrZgverzahnung mit groBem Schr gungs-
winkel oder mit groBer ,,ahnbreite tritt wahrend der Zeit, 
wo die Zahnflanke an einer dem PeBstreifen entfernten 
Stelle belastet wird, kein Spannur_gssignal auf. Deshalb 
gibt der Furvenverlauf in Bild 71 die Anderung des 
Verhiltnisses zwischen der BerUhrungszeit einesLahnes 
and der Umdrehungszeit nicht genau wider, and auBerdem 
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Bild 71. Zunahme des Verhaltnisses zwischen Beriihrungszeit 
    eines Zahnes and Umdrehungszeit des Zahnrades in 
Abhangigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit. 
Zahnraderpaar: 50=23,074°, b=32,14 mm 
    1500 kp • cm(Z•/T~),:Wert von T/T,, bei 2780 U/min
gro1e 1'",ei fehler ein, and die Nie!3ergebnisse weisen eine 
relativ starke Streuung auf, die durch die schraffierte 
F1che im .Bild angezeigt wird. Aber man bekommt ein 
ungefhres Bild, wie sich das Verhltnis zwischen der 
BerUhrungszeit eines Zahnes and der Umdrehungszeit 
in Abh ngigkeit von der Betriebsgeschwindigkeit <<ndert. 
Dieses Verh ltnis entspricht bei Ceradverzahnung dem 
dynamischen Lberdeckungsgrad and dabei ist dieser 
aterhalb des Gebietes um den Iiesonanzpunkt fast 
konstant, siehe Bild 26. Aber bei Schr;ygverzahnung
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steit das V;:rh..ltnis gleichPf.rmig mit zunenmer_der 
Betriebsgeschwindigkeit. 
Bild 72 zeigt die Anderung der Verhditnisse fUr drei 
Zahnr;- derpaare mit verschiedenen `>chr<:.gun-,swinkein von 
O. =16,2600 , /3.=23,0740, and (3.=32,8600 , mit gleicher 
;ahnbreite von b=20 mm, in xbhngigkeit von der retriebs-
gescr_windigkeit. Jede Kurve ste_llt den Durchschnittswert 
aus den gestreuten T'.e?ergebnissen dar. ergibt sich, 
dar bei greren ` chr= gungs .inkel.n der durchschr .ittliche 
Steigungswinkel der Verh ltnisse in Abr.L._:ngigkeit von 
der Betr.iebsgeschwindigLeit [rBer wird.Diese IYTe-
ergebnisse, Bi_ld 71 and 72, zeipen, da ein gre,erer 
Sprur_guberdeck_ur. spra.d besseren Schmierzustand ergibt,
U) 
cn N N 
3e 



























  Umfangsgeschwindigkeit auf dem
   100 m/s 
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Bild 72. Anderung des Verhaltnisses zwischen 
zeit eines Zahnes and Umdrehungszeit 





d.h. einen dickeren  Schmierfilm mSglich rnacht, sodaB 
zusammen mit der Erhohung des Dampfungsgrades 
der Umfan sschwingungen, ein bestimmter Teil der Belastung 
mittels des Oldrucks Ubertragen wird, and infolgedessen 
das Verh ltnis zwischen der BerUhrungszeit eines Gahnes 
and der Umdrehungszeit ebenfalls steigt, wAhrend 
gleichzeitig die Umfangsschwingungen auBerordentlich 
schwach werden.
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 11. Beispiel eines Zahnbruchs bei einem Hochaeschwin-
     digkeitsgetriebe  
Bei einem Multiplikationsgetriebe, das in einer Ammonium-
fabrik zwischen den Niederspannun.gsverdicht;er and den 
Hochspannungsverdichter geschaltet, and das mit sehr hoher 
Geschwindigkeit betrieben worden war, trat ein Zahnbruch 
auf, and bei der Untersuchung wurde festgestellt, da2 
dieser mit der dynamischen ZahnfuBbeanspruchungstheorie, 




Das Getriebe. and die Voraeschichte zu dem Vorfall.
l  73 zeigt die Stelle, an der sich das Multiplikations-
getriebe befand. Es war ein in den U.S.A. hergestelltes, 
einstufiges Pfeilverzahnungsgetriebe, das Uber den Nieder-
spannungsverdichter von der Dampfturbine her mit 7700 U/min 
respeist wurde and dessen Ausgangleistung den Hochspan-
nungsverdichter mit 10222 U/min antrieb. Das Getriebe 
war mit dem Nieder- and dem F!ochsparnungsverdichter 
durch Zahnradkupplungen verbunden. Als Lager dienten 










 Bild 73. Einbaustelle des Multiplikationsgetriebes
Tafel 3 Daten des  Multiplikationsgetriebes
 Bezeichnung Ritzel Rad





Teilkreis-Dmr- mm 207,34 275,26
Schragungswinkel Grad 27°21'30"










Schmierstoffmenge m3 /h 5
Tafel 4 Zusammensetzung 
des Werkstoffes des Ritzels 


























wurde fi r beide 
Zahnrder and Lager 
`'urbinen1 #90 
verwendet. Tafel 4 
zeigt eine Aufstellung 
der bei der Analyse 
des Ritzel-Werkstoffes 
gefundenen Elemente. 
Die HZ.r.te des Ritzels 
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74. Ergebnis der Dauerfestigkeitspria.fung 
Werkstoffes
des
and H4=340-370 kp/mmZ im Zahnkern, and die des Rades war 
H4=335-350 kp/mmZ an der Zahnflanke and H4=310-340 kp/mm1 
im Zahnkern. Damit wurde angenommen, da. die Zahnr:-der 
vergUtet waren. Um die Dauerfestigkeit des Ritzels zu 
ermitteln, wurde aus dem Werkstoff des Ritzels ein Zahnrad 
mit Modul 4 mm, Zahnezahl 17, Zahnbreite 9,35 mm, herge-
stellt. Seine Dauerfestigkeit, die mit der Pulsator 
untersucht wurde, war etwas gre,er als 70 kp/mm', Bild 74, 
ein \ ert, der fiir den tverkstoff mit 'W rmebehandlung 
an.gemessen war. 
Das Getriebe war bis zum Vorfall etwa zehn Monate, ca. 
6500 Stt:nden mit 3700 PS, and ca. 500 Stunden mit 3500 PS, 
gelaufen. In dieser Zeit war der Betrieb etwa 20 P'al 
unterbrochen worden. Und bei Wiederaufnahrne des Betriebs
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hatte der  Leer]auf bis zum Dauerbetrieb ca. 10 Stunden 
eingenommen. 98 Tage vor der Aufdeckung des Zahnbruchs 
hatten sich die Lager des Getriebes festgefressen, and 
die Oltemperatur war sehr hoch geworden. Daraufhin, bis 
zur 15ufdeckung des Lahnbruchs, waren die Zahnrader 
zweirnal gepruft and die schadhaften Zahnflanken mit einem 
Fandwetzstein ausgebessert worden.
11-2. Zustand des gebrochenen Zahnrades
Seite A Seite B Belastungs-
 







Bild 75. Schema des gebrochenen 
         Ritzels
Bild 75 zeigt das 
Schema des gebrochenen 
Ritzels. Bei diesem 
Ritzel war der Ver-
schliel3zustand auf 
der rechten Seite B 
and auf der linken 
Seite A verschieden, vgl. 
Bild 76. Die Zcahne 
auf Seite A waren 
sehr stark abgenutzt 
and die ZahnkSpfe 
and ZahnfUSe waren 
weitgehend verschlissen. 
Die Zahne auf Seite 
B zeigten starke 
GrUbchenbildung an 
allen Flanken, aus-
genommen 1::-ngs Band b. 
In der T Lhe von Band 
b, besonders links, 















 4 trlx,.a„..... .
 Bild 77.  Bruchzustand and abgebrochene Zahnstucke
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am sturksten. Im Band b zeigten sich an einigen Stellen 
Schabspuren. Die BerUhrung der Zahne gegen das rechte 
? 'nde der Seite B hin war schw.cher gewcsen, denn auch am 
rechten-Rande der Seite B gab es viele Schabspuren. viegen 
dieses starken Unterschiedes im Aursehen der Zahnflanken 
auf Seite A und. B konnte angenommen werden, daS die Zahn-
flankenberuhrun€; sehr schlecht geworden war- Bild 77 
zeigt die Zahnstellen, an denen die Teilchen abesplittert 
sind, and die Zahnteilchen selbst. Die Bruchstellen 
haben Schalenfori , 1.,as ein Anzeichen fur ErmUdungsbruch 
ist.
11-3. ----------------------------------------------------------- 
Tafel 5 zeigt die Ergebnisse der Fesigkeitsberechnung 
fur das neue Zahnriderpaar riach verschiedenen Berech-
nungsmethoden.Fi r die Zahnfehler wurc.e_n dabei die 'r erte 
verwendet, die an den RUckenflanken des gebrochenen 
Zahnrades gemessen worden waren. Ian sieht, daP die 
ZahnfuBfestigkeit genugend Sicherheit aufgewiesen hatte, 
d.h. daR nach den Eerechnungsergebnissen die maaimale 
Beanspruchung am Zahnfu'? nicht oberhalb der Dauerfestig-
keitsgrenze des v4erkstoffes gelegen hatte. Die in 
Tafel 5 gegebenen Derechnunsergebnisse fur die Flanken-
festigJ~eit zeigen - wenn man die sehr groPP.e Lastwechselzahl 
durch den Hochgeschwindigkeit;betrieb fur das Ritzel in 
Betracht zieht - daR diese etwas klein war- 1?u?erdem 
war der Olzahigkeitsgrad fvr die Schmier.un.g der Zahnr der 
etwas zu gering, da das Ol sowohl die Zahnr.der wie die 
Lager zu schrrieren hatte. 
Die Ursache fur den Zahnbruch bei einem Zahnrad, das im 
neuen Zustand eigentlich genUgend Bruchsicherheit geboten
- 120 -
Tafel  5'. Ergebnisse der Festigkeitsberechnung fir das Zahnriderpaar
 Terechnung mit
Gleichungen nach Festigkeit
Fiemann [321 GrUbchensicherheit S4=1,65
Bruchsicherheit S,=3,35
JSMF [33] fUr 10' Lastwechsel zulassige tTber•tragungsleistung
14200 PS mit Bezug auf Zahnbruch
negativ mit Bezug auf GrUbchenbildung
fUr 107 Lastwechsel
4600 PS mit Bezug auf GrUbchenbildung
BS [34] zulassige tbertragungsleistung
fiir 20 Betriebsstunden pro Tag
2925 PS mit Bezug auf Zahnbruch
2160 PS mit Bezug auf GrUbchenbildung
fur 2 Betriebsstunden pro Tag
4000 PS mit Bezug auf Zahnbruch and
GrUbchenbildung
Duddley [351 fUr 107 Lastwechsel
GrUbchensicherheit 1,4
Bruchsicherheit 1,6
hatte, wurde wie  folgt vermutet: Die Oltemperatur war 
mit dem Auftreten der Fressung im Lager sehr hoch gestiege_i, 
and die Olz higkeit sehr stark abgefailen. ',;egen der 
etwas mangeihaften Flankenfestigkeit and der durch den 
Temperaturanstieg verminderten Olzihigkeit muBte die 
Grubchen.bildung and der Verschlei9, der Zahnflanken 
schnell fortgeschritten sein, and die Zahnflanken stark 
verformt worden sein. 
Da die Betriebsgeschwindigkeit weit h^her war als die 
Hauptresonanzgeschwindigkeit, muIten die Lrgebnisse fizr 
mit LJber-Hauptresonanzgeschwindigkeit laufende Geradver-
zahnung, nach 5-3, ganz allgemein auf. aile Arten von
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Stirnverzahnungen anwerbar sein, wie unter 3-1-3 erwahnt: 
Nachdem sich also in dem Zahnraderpaar bei allen Zahnepaaren 
verschieden groBe Zahnfehler ausgebildet hatten, wurden 
die Flankenkraft und die ZahnfuBbeanspruchung, auch im 
Retrieb weiter oberhalb der Hauptresonanzgeschwindigkeit, 
auBerordentlich groB. Foiglich traten am Zahnful3 Bean-
spruchungen auf, die die Dauerfestigkeit des Verkstoffes 
uberstiegen (nach den Berechnungen von Tafel 5 nicht zu 
ermitteln), und diese haben den Bruch des Getriebes her-
beigefuhrt. 
Dieser Zahnbruchvorfall best.tigte die Richt:igkeit der 
Untersuchungen uber die dynamische Belastung bei mit 
uber-Hauptresonanzgeschwindigkeit laufenden Zahnr.derpaaren. 
Angenommen, der Zahn j des Abtriebsritzels greift in den 
Zahn i des Antriebsrades ein. e.(11,4)sei der Zahnradfehler 
an der Stelle Q auf der Beruhrungslinie, die sich zur 
Zeit /tit an einer entsprechenden Stelle auf der Eingriffs-
flanke des Zahnes j befindet, unde2.!(.,1w> sei der entspre-
chende Fehler des Zahnes i. Nun wird die Hypothese 
aufgestellt, daB die Fehlerverteilung in der Flanken-
richtung fir alle Zahne gleich ist, und zwar fur das 
Abtriebszahnrade..b(/,xh) und fur das Antriebszahnrad ex.b(- tK) . 
Wenn die "ingriffsteilungsfehler an den Beruhrungsflanken_ 
des Zahnes j bezw. i mit e..r und e:..i bezeichnet werden, 
und Ea), und E2„;-, die Summe der Eingriffsteilungsfehler 
von dem als Zahn 1 angenommenen Zahn bis zum Zahn j-1 
des Abtriebszahnrades bezw. zum Zahn i-1 des Antriebs-
zahnrades darstellen, konnen die Zahnradfehler mit
     lrTa~ (.Q,,~n) = — Ea•j-i - G'=.d + 8r4(1, t^) 
ez.,ic z )= Ex.I-1 + l.. x.,i.+ ex.b(-Q,tn.) 
ausdrUckt werden. Denn in der Untersuchung der Umfangs-
schwingLngen des Zahnr~+.derpaares sind die Zahnfehler
(32)
                            - 122 -  
•positiv, wenn sie zur Vergr'_;lierung von X beitragen. Der 
sich auf die Fmfangsschwingungen auswirkende Fehler ist 
e()(i,tn)- ea,c,e,tn) + c2,.ta) 
- E1..-r ~Il•;-i + ex.. - ex.-                                             1  4"e=bc;e,1n)+ex.b(.Q,n)
Aus Gleichung (29) and (33), wird die Flankenkraft-
verteilung i C.e,L%) zwischen dem Zahn j and i zu 
J(A,p(,e„ =,
n":,j/cLt.) •(X - e,:,))(i, xn)) 
                  =/C(!~)~.Q,i,)•l X - E - ex.; "/•eIIj - ex,(J,.tn) - 1...b (2,,tK)) 
dabei ist E= 
Die Zahnfehler,die in den einem bestimmten Za,hnepaar 
vorausgehenden Zahnen auftreten, haben sehr wenig 
rinfluB auf die dynamische Belastung fizr das betreffende 
Zahnepaar, was im Bild.42 gezeigt wird, and die Summen-
teilungsfehler haben ebenfalls sehr wenig Finflu3, siehe 
Kapitel 7. Damit hann man E aus der Gleichung (34) 
ausschalten. 
l.,)) (& ,tn)r(x - e=.. + ea; - e=.b(.2, z ,)ea., (.e, An)) 
F achdem der Zahn j des getriebenen Zahnrades der Reihe 
nach in fast alle Zdhne des Antriebszahnrades eingegriffen 
hat, ist der Durchschnitt von fr.;p(J,.K) fi r das betreffende 
Zahnr derpaar wdhrend der N Umdrehungen des getriebenen 
Zahnrades 
N rr 
        Le,I.) =N (12)~Q,~r,) 
.=r 
                    = (x + ea.J _ ea•b(.Q .th) - eH•b ~~. ,t•n ))—r IC rl)Le, tn) 





2-:'        ist eine kleine ~onstante and N  ~.~"1,(Q,~)w ist 
auch einen konstanten  '.!ert ik(,e,zn) auf, desnalb geht 
N- #u,j)(1, x.,)• ex.,i fiir groBere Werte von N gegen Null. 
.Also wird Tij (/, X,^)
   Ta.~ (i„tp,) = I (R, t,o • (x + G'nd - e b(R, Z,0 - e .b (.Q, t,.)) 
Da bei einem mit sehr hoher oeschwindigkeit laufenden 
Zahnr ~derpaar die Umfang:-•schwinungen, d.h. der Ausschlag 
von X , geringer wird, ergibt sich aus Gleichung (36), 
da3 nach I;ngerem Betrieb der durchschnittliche Wert der 
Flankenkraft beim Abtriebszahnrad an dem Z,Ihn mit dem 
grof3tem ''ingriffsteilungsfehler an der herausragenden 
Stelle der Zahnflanke am grI3ten wird. 
Each dem. gleichen Verfahren wird der Durchschnitts-
wert der Belastungsverteilung beim Antriebszahnrad zu
(36)
J=.1 02, x,,.)= h (i,,tn) • (X ~~•.i a .b(.Q xn~ e..6u, 1,0)(37) 
End nach langem Betrieb wird der durchschnittliche Wert 
der Flanken.kraft beim Pntriebszahnrad an dem Zahn mit 
dem groten negativen Eingriffsteilungsfehler 
an der herausragenden Stelle der Zahnflanke am grf3ten. 
Es wird angenommen, da!B die maximale ?ahn.fuRbeanspruchung 
am ZahnfuB ur,terhalb der Eeruhrungslinie auftritt, an der 
die maximale Belastung wirkt. Deshaib sind die Zahne des 
Abt,riebszahnrades um so anflliger, je groBer die Eingriffs-
teilungsfehler sind. End die 7,dane des .a_ntriebszahnrades 
sind um so anflliger, je grer der negative '';;ert der 
;ingriffsteilungsf_ehler ist. 
Fill- den besagten 2,ahnbruch-Vorfall zeigt Rild 78 die 
I-"eBwerte der "ingriffsteilungsfehler des gebrochenen 
Ritzels and die Bruchstellen der Zahne. Obwohl die
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Bild 78. Eingriffsteilungsfehler des Ritzels 
         Zahnbruchstellen
and
1eWerte fUr einige Eingriffsteilungsfehler fehlen 
(Bild 78), kann man sehen, da3 die gebrochenen aline 
ziemlich genau dieselben Z.hne sind, die gr'.Bere 
''ingriffsteilungsfehler aufweisen . Fs kann das als 
guter Beweis fUr die Richtigk_eit der obigen Unter-
suchungen tzber Getriebe, die oberhalb der haupt-
resonanzgeschwindigkeit laufen, angesehen werden.
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12. Zusammenfassung 
Um das dynamische Verhalten von Hochgeschwindigkeits-
getrieben zu k1iren and Grundlagen fiir den Bau von 
solchen Getrieben zu schaffen, wurde ein Hochgeschwin-
digkeits-Zahnradprufstand entworfen and bis zu 
32000 U/min (Umfangsgeschwindigkeit des Zahnrades auf 
dem Walzkreis=168 m/sek) betrieben. Experimentelle 
Untersuchungen des dynamischen Verhaltens von mit hoher 
"eschwindigkeit laufenden Zahnradgetrieben, wie jene der 
Umfangsschwingungen and der dynamischen Belastung, sind 
durch Messungen der dynamischen Dehnung an den ZahnfUBen 
durchgefiihrt worden. Die Messungen sind bis zu 
20000 U/min erfolgt, also handelt es sich hier um die 
Ergebnisse bei der bis jetzt schnellsten Betriebs-
geschwindigkeit in der Welt. Die Arbeiten umfaten 
Messungen, sowie theoretische Untersuchungen Uber die 
Umfangsschwingungen von Zahnraderpaaren. FUr die 
exakten theoretischen Untersuchungen wurden die nicht 
linearen Gleichungen fur die Umfangsschwingungen mit 
Hilfe eines Digital-Computers gelost. Das dabei 
aufgestellte Programm spiegelte die Folge der Pingriffe 
zwischen den Zahnradern genau wider, and ermoglichte 
die Berechnung der Umfangsschwingungen eines Zahn-
riiderpaares, das verschiedene Arten and Gr5f3en von 
Fehlern aufwies. 
Was ermittelt wurde, war, da13 die durch die Ubertragungs-
bela.stung entstandene Verlustleistung, gegenUber dem 
Olwirbelverlust and dem I,uftreibungsverlust, verh ltnis-
mar3ig klein bleibt, and daB die Verwendung von Schmierstoff 
mit geringer Zahigkeit, der von einigen Schmierhandbuchern 
far die Schmierur.g von Hochgeschwindig eitsgetrieben 
empfohlen wird, starken Flankenverschlei9, besonders bei 
Geradverzahnung, bewirkt.
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 Zahnr.Aerpaarsystem, das mit sehr hoher Geschwin-
digkeit oberhalb des Hauptresonanzpunktes betrieben 
wird, zeigt bezUglich der Umfangsschwingungen oder der 
dynamischen Belastung seiner Verzahnung manchmal ein 
V.rha.lten, das von dem bei niedriger Geschwindigkeit, 
bezw. von dem wegen des Vorhandenseins einer in der 
Fin.griffsur-ilaufzeit periodischen L8sung fUr die 
Umfangsschwingungs-Gleichung (nach der. Hypothese) zu 
erwartenden theoretischen Ergebnis abweicht. Die 
dynan:ische Zahnfuf3beanspruchung verh .lt sich bei den 
sehr hohen Betriebsgeschwindigkeiten oberhalb des 
Hauptresonanzpunktes der Umfangsschwingungen wie folgt: 
1) Bei einer sehr genauen. Verzahnung ergibt sich mit 
  zunehmender Geschwindigkeit ein abnehmender Verlauf, 
  wie es nach dem Vorhandensein einer periodischen hosung 
  in der hingriffsumlaufzeit vorausgesetzt wurde. 
2) Bei Verzahnungen, bei denen die Flankenformfehler an 
  jedem Zahn gleich sind, tritt, auch bei ziemlich groBen 
Flankenformfehlern,mit zunehmender Geschwindigkeit ein 
  abnehmender Verlauf auf. 
3) Wenn die Flankenformfehler an jedem Zahn verschieden 
  sind und, wegen der Fehler, die die Umfangsschwingungen 
  erregende Kraft verhaltnismaBig grol3 ist, zeigt die 
ZahnfuBbeanspruchung mit zunehmender Geschwindigkeit 
  meistens keinen abnehmenden Verlauf. 
4) Bei Geradverzahnung wird die dynamische ZahnfuBbean-
  spruchung, wegen der Differenz zwischen den iTingriffs-
  teilungen des Antriebs- und des Abtriebszahnrades , beim 
getriebenen Zahnrad starker beeinflut ale beim Antriebs-
  zahnrad. Die dynamische ZahnfuBbeanspruchung wird beim 
Abtriebszahnrad an dem Zahn rit der groBten Eingriffs-
  teilungsdifferenz (wo die Eingriffsteilun _g des J,btriebs-
  zahnrades gegendber der des Antriebezahnrades am 
kleinsten ist) am h'.chsten.
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Der dynamische lynpreBdruck zwischer. den ;,ahnflanken 
weist fast denselben Verlauf auf wie die ZahnfuBbean-
snruchung in Abh ngigkeit von der Betriebsgeschwin-
digkeit. Bei der Geradverzahnung wird der dynamische 
Anpresedruck besonders w::,hren_d der BerUhrung nit der 
Zahnkopfkante auf3erordentlich hoch, wenn der Schmier-
film die Belastung nicht verteilt. 
Bei den Hochgeschwindigkeitsgetrieben ist eine vollkom-
mene Schrnierung nicht leicht zu erzielen. Einer der 
Hauptgrunde ist die Schwierigkeit, den Schmierstoff an 
den Einrriffspunkt zu liefern. Diese Tatsache fUhrte 
zur Uberlegung, daf3 eine Zentrij galschmiermethode, 
bei der der Schmierstoff an den Fuiflachen durch Ldcher 
nach auBen gespritzt wurde, diese Schwierigkeit beheben 
muRte. Es war angenommer worden, daB ein besserer Schmier-
zustand, nZ.mlich eine verstrkte Belastungsverteilung 
durch den Schmierfilm, eine grdBere Dampfung der Umfangs-
schwingungen mit sich bringen k^nnte. Tatsrchlich 'nderte 
sich die Dampfung der Umfangsschwirgungen je nach der 
Schmiermethode betrchtlich, was der Anderung des zeit-
lichen Verlaufs der dynamischen ZahnfuBbeanspruchung 
zuzuschreiben ist. Zentrifugalschmierung and eingriffs-
seitige Dusenschmierung wirkten sich positiv auf die 
DZmpfungsverstrkung aus, aber bei mit Hochgeschwin-
digkeit laufenden Zahnr..derpaaren stieg bei eingriffs-
seitiger Dusenschmierung die Verlustleistung gewaltig 
an, bei der Zentrifugalschmieruhg dagegen trat rur eine 
leichte VerstLirkung auf. Damit ist bewiesen, daB die 
Zentrifugalschmierung einen besseren Schmierzustand 
schafft, sowie die Umfangsschwingur.gen and die dynamische 
Belastung vermindert, was sie fir die Praxis auf3erst 
brauchbar erscheinen l Bt. 
Das dvnamische Verhalten von Schrg- and Ffeilver-
zehnung ist zwar in rrund dem von Geradverzahnung etwa
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 ;leich, al er es \ ird von der Gre des SchrLigungswinkels 
urd von der ;;ahnbreite stark beeinfluBt. D.h. bei 
mit hoher Geschwindigkeit laufenden Schragverzahnungen 
mit groBerem Schrdgungswinkel and grol3erer Zahnbreite 
wurde die dynamische Belastung geringer, da sie sich 
iiber den dickeren Olfilm mehr verteilte.
 A  n  1. a g e- I 
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Stabiiitat der Umfangsschwingungen des 'Lahnraderpaares
Die folgende Gleichung ist eine Differentialgleichung 
zweiter Ordnung, deren Koeffizienten periodische 
Funktionen darstellen. 
X + g(trX + fkcx) X = .f(t) 
dabei $(t+T)= g(t) 
feu- + T,) = IC(t) 
fa +Ti)= 
and T,  T2 sind die Perioden. 
Ucx) wird als allgemeine Ldsung der homogenen Gleichung 
der Gleichung (a) angenommen, die der folgenden 
Beziehung genizgt:
Ucx +T,) _ X •LA(t), X. : Konstante 
Da U.ct + T) eine Ldsung der homogenen Gleichung der 
Gleichung (a) fir alle `:erte von X ist, zeigt die 
allgemeine Ldsung Uct) die folgenden 1_igenschaften: 
Far ITI < 1 konvergiert sie gegen Null, fir AlI >1 
divergiert sie and fur IAI =1 ergeben sich kontinuier-
liche Schwingungen gemL:, den Anfangsbedingungen. 
Ira) sei eine partikulre ?,dsung der Gleichung (a), 
dann ergibt sich: 
2f(t) + $(x). T(t) 1A (t) tr(4) = f(t) 
und die Idsung erfullt die Beziehung 
?l(t+T) = 3.1r(t) 
Dabei ist T das kleinste gemeinsame Vielfache von T1 





 Dann  erhalt man 
3• i 71c7) +Vr)•11Gx) + k(x)'?l(x) }= .fcz) 
Damit Gleichung (d) and Gleichung (c) gleichzeitig 
erfiullt werden, mu3 =1 sein. Viz) ist eine periodische 
Funktion, deren Feriode das kleinste gemeinsame Vielfache 
der Feriode von T, and Tz darstellt. 
Da die a7.lgerneine hesung X(I) der Gleichung (a) 
X(x)= A• uct) + 7..r(t)A • Konstante 
ist, gilt fUr X and U(x) dieselbe Stabilit'j .ts-
bedin -ung. Diese wird durch den 4dert von A. 
entschieden. 
FUr die ` chwingungen des Zahnr-.derpaares ist q(x)= 2•3.wcx) 
andkcx)=co(2) , and w(x) kann folgenderma^en (vgl . 
Bild 13) ausgedruckt werden: 
wi : fur .i inzeleingriffsstrecke ( O < t < ti. 
w(7) = 
wa fu.r Doppeleingriffsstrecke (;tc s 1 { tc+ «: 
Die I.^Eur_g der hoirogenen Gleichung der Gleichung (1) 
Liber den ertsprechenden Zeitraum ist 
u,i(x) (ti~ttEti* Ia. =TZ) 
                     -sw.z 
       Uccx)= e(C,•cos1-7•wz•± +CZ•sir1 -37••w:•X) 
U«(t)= e (C3• COSFT. W (t-Xi) * Cy. COS i— Jz. w«- (.t- ,)) 
wobei die ?,ahnfia.nkenabtrennung nicht berUcksichtigt wird
(d)




                              - 131 -
Bei  Gleichung (f) mussen die ):ontinuit tsbedingungen 
UL( = Ua(,tL) , Uz ( to = u«( '~) 
U«(TZ = X•UL(o) ,U«(7~)= UL (o) 
gem< 1 der Gleichung (b) erful_lt werden. 
=us den Gl eichungen (f) and (g) erhLlt man 
~Z- 2 E N • X E2-= 0 
        E = -j(w~zt+w,~*Li. 
      N = cosi - 52, cosh:: 
          +w2 j2------------                      .cSLai -~2.wcts(Irn1-32•w«ti.                2.wicou•0-52) i - 32 
3ach der Gleichun„ (h) kann ). berechnet werden and die 





 A  n  l  a  g  e- II
Computer-Proaramm fir die numerische Berechnun der
Umfangsschwin unEen eines Zahnrader aares
Das Programm stiitzt sich 
and Dipl.-Ing. H. Fukuma 
elemente der Universitat
auf das von Dipl.-Ing. S. Kiyono 





















































THEOREfICAL ANALYSIS OF GEAR VIBRATION. 
   GEAR HAS SOME PITCH ERRORS. 
WRITE(6,100) 
100 FURMAT(1H1.5X,41HSOLUTIONS OF EQUATIONS ON GEAR VIBRATION.) 
WRITE(6,103) 





















    CALL SKSF(Z1(J),AM(J).CH(J),SK1,SF1,V1,W1) 
CALL. SKSF(Z2(j),AM(J),CH(J),SK2,SF2,V2,W2) 
   CALL SI?RYO(Z1(J),AM(J),CH(J),B(J),BO(J)+RO(J)•SKi+SF1,V1) 
GM1=HM 
IF(Z1(J).E0.Z2(J)) GO TO 51 
   CALL SITRYO(Z2(J),AM(J),CH(J)•B(J),B0(J),R0(J),SK2,SF2,V2) 
 51 GM2=HM 
Hr1=GMl*GM2 / (GM1+GM2 ) 
   WRITE(6,104) HM 
104 FORMAT(1H ,5X.15HCONVERTED MASS=+E15.7) 
IF(SINGO.E0.0.0) GO TO 59 
GM1=(SORTC(ZI(.1)+2.0)**2-(Z1(J)*CA)**2)-Z1(J)*SA)/2.0 




    GO TO 58 
 59 READ(5,302) EP 
302 FORMAT(F10.0) 
 58 'NRITE(6,303) EP 
303 FORMAT(5X.8HEPSIRON=,E15.7/) 
    DO 11 K=]0K1 




























































    00 12 M=1,M1 
C(M)=TT*FLOAT(N-1) 
    CALL DELTN(210),AM(J),CH(J)18N(K,J),M.SKI,SFI,V1^W1,DEL) 
     MN=21—M 
STR(MN)=STR(MN)/8(J) 
DL1(M)=DEL/B(J) 
!F(Z1(J).EQ,Z2(J)) GO TO 52 
    CALL CELTA(Z20),AM(J),CH(J),13B,M,SK2,SF2+V2.W2,DEL) 
52 DL2(M)=DEL/B(J) 
 12 CONTINUE 




    CALL TOKGOS(Z2(J),Zi(J),AM(J)•CC(J),BN(K,J),GM1) 
    EK1=GM1 
IF(Z1(J).E0.Z2(J)) GO TO 53 
    CALL TOKGOS(Z_1CJ),Z2(J),AM(J)•CC(J),BB,GM1) 





106 FORMAT(1H ,5)(,5HTIMF=,20X,12HKOWASA(1MA1)/) 
    DO 17 M=1,M1 
WRITE(6,107) C(M),AK(M),STR(M) 
107 FORMAT(1H ,3(5X,E15.7)) 
 17 CONTINUE 
DU 14 L=1,L1 
IF(TRK(L.K,J).EQ.0.0) GO TO 14 
    WRITE(6,173) BN(K,J),TRK(L,K.J) 
173 FORMAT(1H0,2HN=1E15.7,15HRPM TORQUE=0E15.7//) 
NK=TRK(L,K,J)*2•0/AM(J)/Z1(J)/CA 
WRITE(6,108) WK 










   CALL RKM(2,TK1K,0.0,EPS•Y+M4,DERIV,ANS1) 
MN=MN+1 
Y(1)=P1 
   Y(2)=P2 
IF(MN.GE.5*JJ11 GO TO 31 
0(1 (JJ)=N1 
QQ2(JJ)=(2 
IF (MN.LF. JJ1) c,0 TO 20 
JJ2=JJ1 
1F(OW1(JK)*ON2(JK).E0.0.0) GO TO 20 




























IF(A3S(1.0-p2/(42{JK)).GT.SEID) GO TO 20 








    CALL RKM(2,TKIK.0.0,EPS+Y1M44DERIV,ANS2) 
WRITE(6.207) PE(JJ).PE(JK),PE(JL) 
207 FORMAT(1H0,10X.21HCIRCULAR PITCH ERROR=,E15.7,2X,4HTHEN,1X. 
1E15.7.2X,4HTHFN,IX.1H(,E15.7,1H),2X,2HMM) 
WHITE(6,205) C(30),DL1(30),DL1(29),DL1(28) 
205 FORMAT(1H0,3NAT=,E15.7,3)03HPC=•E15.7,3X.3HPV=,E15. .7,3X,3HPT=, 
1E15.7//) 
    MN=MN+1 
    Y(1)=P1 
Y(2)=P2 
IF(MN•GF.MNN+JJ2) GO TO 26 
   GO TO 30 
 26 'WRITE(6.206) E1,E2,TO1,T02 
206 =ORMAT(1H0.3HE1=,E15.713)03HE2=4E15.7,3X,4HT01=,E15.7, 
13X.4HT02=,E15.7/////) 
 14 CONTINUE. 
 11 CONTINUE 
 10 CONTINU 
STOP 
























    SUBROUTTNE SKSFCZ,BM,CE,SK,SF,V,W) 








    SK=BM*(Z+2.0)*,IN(PAI/2.0/Z.+TAN-A+ACX-SIN(ACX)/COS(ACX)) 
AN=6M*(2.0+CE) 
IF(Z.GE.33.0) GO TO 20 
SF=BM*Z*CA*SIN(PAI/2.0/Z+TAN-A) 
V=0M*(1.O+CE-(1.0-CA)*Z/2.0) 
   GO TO 21 
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IF(Z.GE.33.0) GO TO 40 
FA=CRA-BM*L*CA/2.0)*COS(G-AA)+V 














































































   SUBROUTINE  DERIV(N.X,Y,F) 
   DIMENSION Y(N).F(N) 




IF(X.GT.TF/2.o) GO TO 10 
EM=FE1(JJ.TA-X)+FE2(TKIK+X) 
   GO TO 20 
10 EM=FE1(JL,TF+TKIK-X)+FE2(X-TKIK) 
20 IF(Y(1).LT.EM) GO TO 30 
IF(y(1).LT.ES) GO TO 40 
BK1=BKF(X) 
BK2=BKF(TKIK+X) 
   GO TO 77 
30 IF(Y(1).LT.ES) GO TO 50 
BKI=BKF(X) 
BK2=0.0 
  GO TO 77 
4U BK1=0.0 
BK2=BKF(X+TKIK) 





0=2.0*H*S@RT (BK" HM) 


















   FUNCTION  BKF(T) 




   IF(T.LE.0.0) GO TO 10 
   IF(T.GE.TF) GO TO 20 
BKF=AK(MA)+(AK(MA+1)-AK(MA))*(T-C(MA))/TT 
  GO TO 30 
10 BKF=AK(1) 















   FUNCTION FE1(N4T) 
   COMMON PAI.H,E1,E2,TKIK,TA,TF,TT,TO1,T02,EK1,EK2,HM,WK,ES,EM,BK1, 
1RK2,P1,P2,r01.02,M1.C(30).DL.10 01,DL2(30),AK(30),STR(30),PE(10), 
1JJ,JK.JL 
IF(T.GE.TO1) GO TO 10 
IF(T.GE.0.0) GO TO 20 
FE1=E1+ErI*T*T+PE(N) 
   GO TO 30 
10 FE1=PE0I) 
  GO TO 30 
20 FE1=E1*(T01•T)/T01+PE(N) 
30 RETURI1 















   IF(T.GE.T02) GO TO 10 
IF(T.GE.0.0) GO TO 20 
FE2=E2+EK2*T*T 
  GO TO 30 
10 FE2=0.0 
  GO TO 30 
20 FE2=E2**(T02-T)/T02 
30 REtURN 
   END















    SUBROUTINE ANS1(N,X•Y) 
   DIMENSION Y(N) 
    COMMON PAI,H,E1,E2,TKIK,TA,TF,TT,T01•T02,EK1,EK2,HM,WK,ES,EM,BK1, 
1BK2,P1,P2,01.(J2+M1.C(30),DL1(30),DL2(30),AK(30),STR(30),PE(10), 
1JJ,JK,JL. 
IF(X.E(u.0.0) GO TO 1 
GU TO 2 
  1 01=Y(1) 
02=Y(2) 
WNITE(6,120) 01,02 
120 FORMAT(?H ,5X+1H01=,E15.7,5X,3H!N2=,E15.7) 
GO TO 3 
  2 P1=Y(1) 
   P2=Y(2) 






















































IF(x.GT.TF/2.0i GO TO 4 
IF(X.GT.TA) GO TO 5 
MU=IFIK((TKIK+X)/TT)+1 
ST2=STN(MB)+(X+TKIK-C(MB))*(STR(MB+1)-STR(MB))/TT 
   GO TO 





















   GO TO 8 
  7 TM=(X-TIME)/TKIK 
If (PV.GE.Y(1)) GO TO 3 
PV=Y(1) 
P1=X 
  3 WA2=WA2+AK(30)**2*TM 
WA1=WAI+AK(30)**2*TM*(BK1+uK2)/HM 
TIME=X 
WRITE(6.203) X,AK(30),Ar0. (U,BC,XE1,XE2 
203 FORMAr(1H ,7(E15.7,1X)) 




OL1 (28)=P T 
  8 P1=Y(1) 
    P2=Y(2) 
RETJRN 





















































   SOLUTION OF DIFFERENTIAL EQUATIONS BY RKM METHOD 




Y=ARRAY NAME FOR Y(1)•Y(2), ....Y(N) 
2**M=NUMBER OF SUBDIVISIONS 
DERIV=SUBROUTINE FOR COMPUTING DERIVATIVES F(1),F(2),...,F(N) FOR 
X.Y(1)1Y(2) .....Y(N) 
ANS=SUBROUTINE FOR PRINTING SOLUTIONS 
DIIIENSION Y(N).,'1(40),F(40),F1(40),F2(40),Y2(40) 





 80 CALL DERIV(N,x,Y,F) 
    DO 10 J=1,N 
 10 Y1(J)=Y(J)+HC/3.0*F(J) 
    CALL DERIV(N,X+HC/3.0,Y1,F1) 
    DO 20 J=1,N 
 20 Y1(J)=1,(J)+HC/6.0*(F(J)+F1(J)) 
    CALL DERIV(N,X+HC/3.0,Y1,F1) 
    DO 30 J=11N 
 30 Y1(J)=Y(J)+HC/8.0*(F(J)+3.0*F1(J)) 
    CALL DERIV(N,X+HC/2.0,Y1,F2) 
    DO 40 J=1,N 
 40 Y1(J)=Y(J)+HC/2.0*(F(J)-3.0*F1(J)+4.0*F2(J)) 
    CALL DERIV(N,X+HC,Y1.F1) 
    DO 50 J=1,N 
 50 Y2(J)=Y(J)+HC/6.0*(F(J)+4.0*F2(J)+F1(J)) 
     INCR=.TRUE. 
DO 60 J=1,N 
ERROR=0.2*ABS(Y1(J)-Y20)) 




    GO TO 90 
 70 IF(ERROR.LT.(FPS/64.0)) GO TO 60 
INCR=.FALSE. 
60 CONTINUE 
    CALL ANS(N,X^Y) 
    X=X+HC
    DO 100 J=1,N 
100 Y(J)=Y2(J) 
LOC=LUC+1 
    IF(LOC.NE.ILOC) GO TO 110 
    CALL .ANS(N,X,Y) 
   RETURN
110 IF((1LOC.GT.LOC).AND.(INCR).AND.(LOC/2*2.EG ,.LOC).AND.(ILOC.GT.1))   160 TO 120 
GU TO 80 
120 ILOC=ILOC/2







GO TO 80 
END
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 A  n  1  a  g  e- III  
Eingriffsstof  
Eild A-1 zeigt das T,odell eines ' ahnr~.derpaares am 
'ingriffsbegin n, wie es bereits von Reswick verwendet 
wurde (6). Zwei iassen, bei denen nur die Horizontal-
bewegung berucksichtiFt wird, erden Uber das Zahnepaar 
(1) gegeneinander gedruckt. Der T'in.griffsstoF des neu 
in "ingr.iff kommer_den Z{hnepaares (2) wird zu einem 
vertikalen Stop. des Daumens D vereinfacht. Um den 
jeweiligen BerUhrpunkt auf der BerUhrungsflche des 
Daumens festlegen zu k^nnen, stellte keswick die Hypothese 
auf, daR sich der Daumen bis zum vollkommenen Flanken-
kontakt mit konstanter Beschleunigung bewegt. Aber die 
Hypothese konnte nicht Uberzeugen, so wurde die folgende 
Betrachtung hier angestellt: 
  4f sei der Zeitpunkt, zu dem der Daumen den Gegenzahn 
berUhrt. In allgemeinen hat 4 ein negatives Vorzeichen, 
and solange keine Beruhrung an der i,ahnkopfkante statt-
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 Bild A-2. Daumen wdhrend der 
Zahnkopfkanten-
beriihrung
l,btriebszahnrades and dem des Antriebszahnrades auf der 
7ingriffslinie zur Zeit t= . Angenommen, die durch 
den EingriffsstoB sich ergebende Schwankung in der 
Umfangsgeschwindigkeit sei 
gesch.windigkeit V auf der 
die Feschwindigkeit V des 
konstant angesehen werden. 
Bil.d A-3 zeigt die fiktive Lage zur Zeit der Zahnkopf-
kantenberUhrung (Zeitpunkt zwischen t',f and 0), unter 
der Annahme, da(? sich das Zahnr;aderpaar mit konstantem 
Xaf dreht. bezeichnet einen der Zahnkopfkante des 
getriebenen Zahnrades entsprechenden aiigenommenen 
i'unkt Xat =0. L? zeigt den Schnittpunk t mit der 7ingriffs-
linie and der entsprechenden, dem i.ntriebszahnred 
zugehrigen Fvolvente, die durch c geht. B ist der 
7chnittpunkt der "ingriffslinie mit dem Kopfkreis des 
getriebenen Zahnrades. 2 ist der chnittpunkt der 
11ankenkurve des .°ntriebszahnrades mit dem Kopfkreis
 des Eingriffsstoes . Der 
 jeweilige BerUhrpunkt auf 
 der BerUhrungsflache des 
 Daumens ist durch ex(z) 
 gegeben, and e2 repr,isentiert 
 die Gesamtzahnfehler des 
Zdhnepaares (2), die whrend 
 der Zahnkopfkantenberuhrung 
wirksam werden. Die 
 Anfangsbedingungen fiir die 
Bewegurg des Daumens sind 
    e~cf41)_ -e1 
    erco)= — xof 
dabei ist Xat die Differenz 
 zwischen dem Drehweg des 










Bild A-3. Bestimmung des angenommenen Zahnkopffehlers 
     entsprechend der Daumenkonturform
et(1),
des getriebenen Zahnrades. P"ist der Schnittpunkt der 
Fla.nkenkurve des Antriebszahnrades mit der Eingriffs-
linie. R zeigt den Schnittpunkt der veringerten 
Flankenkurve des getriebenen. Zahnrades, das sich mit 
einem bestimmten, angenommenen Wert von X4f dreht, 
mit der den Grundkreis des Antriebszahnrades berUhrenden 
Tangente durch P. Und R' ist der Schnittpunkt der 
' ingriffslinie mit der dem Antriebszahnrad zugehi3rigen
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 Fvolvente durch R. Darn ist 
R'Q' = X4f + OZ 
R'1'= e,u)+ez 
(normalerweise haben X4f and eta) ne cative Vorzeichen) 
1'ach 3ild -3, ist: 
Ll d = L N0Z Ni = G Na 0. NQ 
,Q G(KII. = < P Oa B 
      a 2 = P'B 
LIX0 = P6 
dann ergibt sich: 
d.0 —_= d UKn.r0a- a x0 'oa 
   YIYKR. 
cri+roa)• cos (d+ad)=rzcosa + rkII• Cos (dKn+ddks.+Ad) 
r„ +r1) sin. (d+dot) rim Sin.(dka+ ddkx +A0^) 
               = )o/. cos d• Ad. +(l01+ron)sind-r kasiYldim AI 
:4.us Gleichungen (c), (d), (e) bekommt mar, unter der 
T`iherunp;sbestimmung, daB ddka and do( urn ein Vielfaches 
kleiner sind als olk.E and o( , 
P'e' = C d.Q Z 
dbei ist 
             (~+ro=)rtgd                   r,.~
\cosd 
          — 
         2ra 1(I + ri ) tg--------  1 1                          ron / tg d kn. 










Damit  erhAt man 
ezcz) = C vz12 - xaf(1) 
and aus den Gleichungen (a) and (i) 
 t41-  ez(j)          C 
V2 
Beim Zweimassen-ystem nach Bild A-1 werden die Bewegungs-
gleichungen im Zeitabschnitt zwisc'ien tAf and 0, wo die 
Lagedifferenz der beiden 1assen (d.h. X ) kleiner wird 
als Xaf , zu 
m7 ,=w-{f?(„.(x-e„) C v212)I 
mn.X$= Ife,„.(x-e',,) e,. - c•-eta)} -W 
dabei zeigt den ' .ert w-_thrend der 2;ahnkopfkanten-
beruhrung. ]`ran erhalt, unter "insetzung eines D.mpfungs-
gliedes D X. , die folg ende Bewegungsgleichung der 
Umfangsschwingungen zur Zeit des _:'ingriffstoBes: 
)11.3Ei D.X + (k,,, + 4ev ).x 
= W + fi«; (eez, + c v' ,t 2)(k)
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